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近年問題視され始めている．IEA (International Energy Agency，国際エネルギー委員会)の研究成果








うとされている．ASHRAE (American Society of Heating, Refrigerating and Air-Conditioning Engineers)
が 2005 年に発行したコミッショニングに関するガイドラインである Guideline 0-2005 では，コミ
  2
ッショニング過程(Commissioning Process)を次のように定義している 1-4)． 
Commissioning Process: A quality focused process for enhancing the delivery of a project. The 
process focuses upon verifying and documenting that the facility and all of its systems and 
assemblies are planned, designed, installed, tested, operated, and maintained to meet the 

















IEA/ECBCS(Energy Conservation in Buildings and Community Systems，建築物とコミュニティーシ
ステムにおける省エネルギー研究開発計画)の研究分科会であり2001年から2004年に活動が行わ

































また，Annex40 に引き続いて2005年に Annex47(Cost-effective Commissioning for Existing and Low 
Energy Buildings，低エネルギービルにおける費用効果の高いコミッショニング)が立ち上げられ，








































































































これを実際に VAV ユニットの不具合が頻発している大規模建物の計測データを用いて検証する． 
















の差として求められる．国際性能計測・検証議定書(IPMVP : International Performance Measurement 
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(1)  ファン・ポンプ 
ファンとポンプのモデル式は同じであるため，本節ではファンモデルに関する説明を行う．モ
デルの入力は回転数 fr と流量 fm ，出力は消費電力 fE である．無次元化差圧 hC [-]と機器効率 fη を
無次元化流量 fC の4次式として表し，これを用いて入出力の関係を求める．モデル式を次に示す．  
( ),η ρ= = =f ff fan f ff a
m p
y E f r m          ……(2.1) 
 ( )2 3 4,0 ,1 ,2 ,3 ,4h ch ch ch f ch f ch f ch fC k a a C a C a C a C= + + + +        ……(2.2) 














r Dρ=            ……(2.5) 
 
ここで， 
  hC  ： 無次元化差圧       [-] 
  fC  ： 無次元化流量      [-] 
,0 ,4,...,ch cha a  ： 圧力に関するパラメータ     [-] 
,0 ,4,...,a aη η  ： 効率に関するパラメータ     [-] 
  chk  ： パラメータ cha に対する補正係数    [-] 
  kη  ： パラメータ aη に対する補正係数    [-] 
  fη  ： 機器効率       [-] 
  fm  ： 質量流量       [kg/s] 
  aρ  ： 流体密度       [kg/m3] 
  fr  ： 回転数       [1/s] 
  D  ： 羽径       [m] 
  fp  ： 差圧       [kPa] 





図 2.1 送風機性能曲線の例 
 
このモデルは，空調システムシミュレーションソフトウェアである HVACSIM+で用いられている
モデルに，補正係数 ak ， ek を加えたモデルである．式の数は 5 であり，未知数は fC , hC , fη , fm , 
fr , fp , fE の 7 つであるため，これらのうち 2 つの値が決まれば，すべての未知数の値が定まる．  
パラメータは ,0 ,4,...,ch cha a , ,0 ,4,...,a aη η , Dである．Dは機器の性能書に記載されている値を用い
る． ,0 ,4,...,ch cha a , ,0 ,4,...,a aη η は機器固有の特性曲線（図 2.1）から回転数，流量，差圧，効率の運








ch ch f ch f ch f ch f h
a a




,0 ,1 ,2 ,3 ,4
,...,
min f f f f f
a a
a a C a C a C a C
η η
η η η η η η+ + + + −        ……(2.7) 
chk , kη はモデルの補正係数である．補正を行わない場合は chk , kη は 1 とする．回転数，流量，





a a f f f
k k
f r m Eη
η
−           ……(2.8) 
 
(2)  インバータ 
インバータモデルの入力は負荷率 iL ，出力は機器効率 iη である．機器効率を負荷率の 4 次式と
してモデル化する．インバータのモデル式を次に示す．  
 ( )2 3 4,0 ,1 ,2 ,3 ,4 ( )ii a i i i i i i i i i inv iy k a a L a L a L a L f Lη= = + + + + =        ……(2.9) 
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ここで， 
  iη  ： インバータ効率       [-] 
,0 ,4,...,i ia a  ： パラメータ       [-] 
  
ia
k  ： 補正係数       [-] 
  iL  ： 負荷率       [-] 
 
パラメータ ,0 ,4,...,i ia a は， iL と iη の関係を描いたインバータの性能曲線を基に求める．ただし，
機種によっては性能曲線が存在せず， iL と発生損失 invh の関係が数組記された性能表しかない場合






i r i inv
E L
E L h
η = +            ……(2.10) 
ここで， 
invh  ： インバータ発生損失      [kW] 






(3)  モータ 
モータモデルの入力は負荷率，出力は機器効率である．インバータと同様に，機器効率を負荷
率の 4次式としてモデル化する．モータのモデル式を次に示す． 
 ( )2 3 4,0 ,1 ,2 ,3 ,4 ( )mm a m m m m m m m m m moter my k a a L a L a L a L f Lη= = + + + + =       ……(2.11) 
ここで， 
  mη  ： モータ効率        [-] 
,0 ,4,...,m ma a  ： パラメータ       [-] 
  
ma
k  ： 補正係数       [-] 
  mL  ： 負荷率       [-] 
 





(4)  冷水コイル 
冷水コイルモデルの入力は入口空気の温度 ,θca i と湿度 ,ca ix ，風量 cam ，入口冷水温度 ,θcw i ，冷






, ,1 , , ,
, ,2 , , ,
, ,3 , , ,
, , , ,
, , , ,
, , , ,
ca o coil ca i ca i ca cw i c
ca o coil ca i ca i ca cw i c
cw o coil ca i ca i ca cw i c
f x m w
x f x m w




⎧ =⎪⎪ =⎨⎪ =⎪⎩
        ……(2.12) 
max( , )c cd cwQ Q Q=            ……(2.13) 
, ,( )cd cd cd ca i cw iQ Cε θ θ= −           ……(2.14) 
( , , )cd c air waterf U C Cε =           ……(2.15) 
, ,( )cw cw cw caw i cw iQ Cε θ θ= −           ……(2.16) 
( , , )cw cw airs waterf U C Cε =           ……(2.17) 
,( )air ca pa px ca iC m c c x= +           ……(2.18) 
water c pwC w c=            ……(2.19) 
airs ca sC m c=            ……(2.20) 
 
ここで， 
  caθ  ： コイル空気温度（添字 i：入口， o：出口）   [℃] 
  cax  ： 入口空気絶対湿度（添字 i：入口， o：出口）       [kg/kgDA] 
  cwθ  ： コイル入口冷水温度（添字 i：入口， o：出口）  [℃] 
  cam  ： 空気質量流量      [kg/s] 
  cw  ： 冷水流量       [kg/s] 
  cQ  ： 交換熱量        [J] 
  cdQ  ： 乾きコイルの交換熱量      [J] 
  cdε  ： 乾きコイルの効率      [-] 
  cdC  ： 渇きコイルの熱容量      [J/K] 
  airC  ： 空気の熱容量      [J/K] 
  waterC  ： 水の熱容量       [J/K] 
  pac  ： 乾き空気の比熱            [J/g・K] 
  pxc  ： 湿り空気の比熱            [J/g・K] 
  cwQ  ： 湿りコイルの交換熱量     [J] 













(5)  開放式冷却塔 
開放式冷却塔では水と空気の直接接触によって熱交換が行われるため，水と空気との温度差に
基づく顕熱移動と，水と空気の蒸気圧差に基づく物質移動が生じる．冷却塔内部の微小高さ dZ で
生じる水と空気の熱交換量 ctdQ は，水温と同温の飽和空気の比エンタルピー sah と周囲空気の比エ
ンタルピー ah との差 ( )sa ah h− に比例するとすれば，式(2.21)が成り立つ．また，冷却水と大気の
熱収支より式(2.22)が成り立つ． 
 ( ) ( )ct ct sa a ct ct sa a ctdQ K h h A dZ K h h dV= − = −            ……(2.21) 
,ct ct w ct ct wdQ g dh c w dθ= = −             ……(2.22) 
ここで， 
  ctQ  ：冷却塔熱交換量      [kJ] 
  ctg  ：冷却塔ファン風量     [kg/s] 
  wc  ：水の比熱      [kJ/kg・s] 
ctw  ：冷却水流量      [kg/s]  
  ctK  ：総括移動係数      [kW/m2・dh] 
  ctA  ：空気の流れに直角方向の塔断面積   [m2] 
  ctV  ：冷却塔の有効容積     [m3] 
  ,ct wθ  ：冷却水温度       [℃] 
 





nct sa a sa n a n
K V dhU
g h h h h=
= = ≅− −∑∫         ……(2.23) 
, , ,
1 , ,
( ) 1ctNct w w ct wi ct woct
ct w
nct sa a ct sa n a n
d cgU c
w h h N h h
θ θ θ
=
−= ≅− −∑∫          ……(2.24) 
( ), ,a a ct a a w v ct ah c x L cθ θ= + +            ……(2.25) 
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( ), , ,sa a ct w ct sa w v ct wh c x L cθ θ= + +            ……(2.26) 
 ここで， 
  ah  ：冷却塔空気のエンタルピー (添字 i：入口， o：出口)  [kJ/kg] 
  ,ct wθ  ：冷却水温度 (添字 i：入口， o：出口)    [℃] 
  ctU  ：移動単位数       [kJ・dh/s] 





(6)  熱交換器 
 モデルの入力は一次側流体の入口温度 , 1θhx w i，流量 ,1hxw ，二次側流体の入口温度 , 2θhx w i ，流量




, 1 1 , 1 ,1 , 2 ,2






hx w o hx hx w i hx hx w i hx
hx w o hx hx w i hx hx w i hx
f w w
f w w
             ……(2.27) 
,1 , 1 , 1 ,2 , 2 , 2( ) ( )hx w hx hx w o hx w i w hx hx w o hx w ic w c wQ θ θ θ θ− = −=            ……(2.28) 
( ) ( )
( ) ( ){ }, 2 , 1 , 2 , 1, 2 , 1 , 2 , 1ln
θ θ θ θ
θ θ θ θ
− − −= − −
hx w o hx w i hx w i hx w o
hx hx hx hx
hx w o hx w i hx w i hx w o
Q k U A        ……(2.29) 
ここで， 
, 1hx wθ  ： 一次側流体温度(添字 i：入口， o：出口)    [℃] 
, 2hx wθ  ： 二次側流体温度(添字 i：入口， o：出口)    [℃] 
hxk  ： 補正係数       [-] 
hxU  ： 冷却塔熱交換部の総括伝熱係数         [kW/m2・K] 
hxA  ： 冷却塔熱交換部の伝熱面積     [m2] 
 
パラメータは hxU と hxA であり，これらの値は機器性能表に記載されている．補正係数 hxk は一
次側流体，二次側流体の出入口温度と流量の実運転データを用いて最小二乗法により定める． 
 
(7)  全熱交換器 
全熱交換器モデルの入力は，外気入口温度 ,θo inと湿度 ,o inX ，還気の温度 ,θr in と湿度 ,r inX ，出力
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は外気出口温度 ,θo out と湿度 ,o outX である．全熱交換効率 hη と顕熱交換効率 θη を風量の一次式と
して表し，これを用いて入出力の関係をモデル化する．モデル式を次に示す． 
( ) ( ), 1 , , , , ,, θθ θ θ θ η θ θ= = − −o out aex o in r in o in o in r inf        ……(2.30) 
( ) ,, 1 , , , , ,
,
1, , ,θ θ θθ ρ
⎛ ⎞= = −⎜ ⎟+ ⎝ ⎠
o out
o out aex o in o in r in r in a o out
v o out w a oa
h
X f X X c
c L V
     ……(2.31) 
( ). , , ,o out o in h o in r inh h h hη= − −          ……(2.32) 
 ( )0 0 1η = +h h h h oak a a V           ……(2.33) 
 ( )0 0 1θ θ θ θη = + oak a a V           ……(2.34) 
  
ここで， 
θo  ： 一次側流体温度(添字 i：入口， o：出口)    [℃] 
θr  ： 二次側流体温度(添字 i：入口， o：出口)    [℃] 
θη  ： 温度交換効率       [-] 
ηh  ： 全熱交換効率       [-] 
  oaV  ： 外気導入量       [kg/s] 
 
パラメータは 0 1 0 1, , ,θ θh ha a a a であり，これらの値は性能曲線より読み取った oaV , θη , ηhを基に








(1)  応答係数法による熱負荷推定モデル 
応答係数法を用いて一時間単位の熱負荷を推定する．モデル式を次に示す． 
, , , , , ,( )= − + −b n T n R n a oa n o n r nQ Q Q c V h h         ……(2.35) 






= + +∑T n t n j t j g n j g j r n j r j
j
Q q q q           ……(2.36) 
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= −∑t n w e n j ref T j
j
q A                 ……(2.37) 






= −∑R n r n j ref R j
j








回路を図 5.2.37 に示す．モデル式を以下に示す． 
= +X AX BU            ……(2.39) 
Y CX=             ……(2.40) 
[ , , ]Ti s wX θ θ θ=            ……(2.41) 
[ , , , , ]Tfresh ext adj em gainU θ θ θ= Φ Φ           ……(2.42) 
1 1 1 1 1 1i
i s fresh i
i is ei i is i ei i
d
dt C R R C R C R C
θ θ θ θ⎡ ⎤⎛ ⎞ ⎡ ⎤= − − + + + Φ⎢ ⎥⎜ ⎟ ⎢ ⎥⎢ ⎥⎝ ⎠ ⎣ ⎦⎣ ⎦
       ……(2.43) 
1 1 1 1 1 1 1 1s
i s w ext s
s is s is ws es s ws s es s
d
dt C R C R R R C R C R C
θ θ θ θ θ⎡ ⎤⎛ ⎞ ⎡ ⎤= + − − − + + + Φ⎢ ⎥⎜ ⎟ ⎢ ⎥⎢ ⎥⎝ ⎠ ⎣ ⎦⎣ ⎦
     ……(2.44) 
1 1 1 1 1 1w
s w adj w
w ws w ws ew w ew w
d
dt C R C R R C R C
θ θ θ θ⎡ ⎤⎛ ⎞ ⎡ ⎤= + − − + + Φ⎢ ⎥⎜ ⎟ ⎢ ⎥⎢ ⎥⎝ ⎠ ⎣ ⎦⎣ ⎦
      ……(2.45) 
i em em gain gainε εΦ = Φ + Φ           ……(2.46) 
 ( ) ( )1 1s s em em gain gainα ε ε⎡ ⎤Φ = − Φ + − Φ⎣ ⎦         ……(2.47) 
 ( ) ( )1 1w w em em gain gainα ε ε⎡ ⎤Φ = − Φ + − Φ⎣ ⎦         ……(2.48) 
ここで， 
   θ  ： 温度（添字 i :空気，s :変化後の空気，w :壁体， fresh :新鮮空気，ext :外気， 
   adj :隣室）              [℃] 
   Φ  ： 熱取得（ i：ゾーン空気の対流熱取得，s：変化後の空気の放射熱取得，w：
壁面の放射熱取得， em： gain：内部発熱）              [J] 
C  ： 熱容量（ i：ゾーン空気，s：変化後の空気，w：壁面）               [J/K] 
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図 2.2  室モデル(R5C3 モデル) 
 
   R  ： 熱抵抗(添字 ei : freshθ と iθ の抵抗，es : extθ と sθ の抵抗，ew : adjθ と wθ の抵抗， 
    is : iθ と sθ の抵抗，ws : sθ と wθ の抵抗)         [m2·K/W] 
 









( )r ydTc drd dy Q dQ Q dQ dQ dQdt θρ θ = − = − + +         ……(2.49) 
( )rr r r qdQ q rd dy q dr r dr d dyrθ θ
∂⎛ ⎞= − + +⎜ ⎟∂⎝ ⎠         ……(2.50) 
qdQ q drdy q d drdy
r
θθ θ θ θθ
∂⎛ ⎞= − +⎜ ⎟∂⎝ ⎠          ……(2.51) 
2 2 2 21 1 1 1( ) ( )




dQ q r dr d r d q dy r dr d r d
y
θ θ θ θ∂⎛ ⎞⎧ ⎫ ⎧ ⎫= + − − + + −⎜ ⎟⎨ ⎬ ⎨ ⎬∂⎩ ⎭ ⎩ ⎭⎝ ⎠
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図 2.4 システムシミュレーションの作成例 (MATLAB/Simulink) 
 
表 2.1 空調機器のモデル 
モデル式 入力 出力 パラメータ決定に必要な情報
ファン 回転数，送風量 消費電力 機器特性曲線より読み取った回転数，風量，差圧，効率の組
ポンプ 回転数，流量 消費電力 機器特性曲線より読み取った回転数，風量，揚程，効率の組
インバータ 式(2.9),(2.10) 負荷率 機器効率 特性曲線より読み取った負荷率と機器効率の組




















































































を計測した．計測対象システムが空調する部屋の平面図を図 3.1 に，空調機の仕様を表 3.1 に示
す．このシステムでは，1台の空調機で 2室（これらを室 A，室 Bとする）を空調している．各室
には VAV ユニットが 2 台あり，それぞれインテリアゾーンとペリメータゾーンの給気風量を制御
している．インテリアゾーン用の VAV ユニットの設計最大風量は 1330m3/h，最小風量は 360m3/h，
ペリメータゾーン用の VAV ユニットの設計最大風量は 670m3/h，最小風量は 360m3/h である．各 VAV
  24
ユニットの吹出風量は，室温が設定値となるように要求風量制御装置によって自動制御される． 
運転データの計測項目を表 3.2 に示す．この建物にはエネルギー管理システム(BEMS, Building 





図 3.1 実験対象建物の平面図 
 
      
図 3.2 対象とする空調機       図 3.3 空調機ファンとコイル 
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表 3.1 実験対象空調機の機器仕様 
0.28 m
31.2 s-1







26.9 ℃ / 21.1 ℃
12.4 ℃ / 12.3 ℃




























































図 3.4 可変風量ファン 
 
( )1 1 1 , ,t f f f f
i m d
y E E f r m Lη η η= = =          ……(3.1) 
 ( , )f fan f fE f r m=            ……(3.2) 
( )i inv ff Lη =            ……(3.3) 
( )m moter ff Lη =             ……(3.4) 
( )d drive ff Lη =            ……(3.5) 
 
ここで， 
  tE  ： 可変風量ファンの消費電力     [kW] 
  fE  ： ファン本体の軸動力      [kW] 
  iη  ： インバータの効率      [-] 
  mη  ： モータの効率      [-] 
  dη  ： ファンベルトの効率      [-] 
  fr  ： 回転数       [1/s] 
  fm  ： 質量流量       [kg/s] 
  fL  ： 負荷率       [-] 
 









モデル 1 ： iη ， mη ， dη をすべて 1とするモデル  
モデル 2 ： iη ， mη ， dη を定格値の効率で一定とするモデル 
モデル 3 ： iη ， mη ， dη を機器特性曲線に基づいて負荷率の変化に対する効率の変化を組み込
んだモデル 
各モデルのパラメータを表 3.3～3.4 に示す．ファン本体のモデルのパラメータは図 3.5 に示す
性能曲線を基に定めた．モデル 2 のパラメータは表 3.5，表 3.6 に示す機器特性を基に定めた．
ただし， dη と fL の関係を表すデータを入手することができなかったため， dη は負荷率 fL に無関
係であるとし，一定値 0.95 を用いる 3-1)． 
 
表 3.3 ファン本体のモデルのパラメータ 
0 1 2 3 4
a ch 9.767 0.631 0.075 -0.421 0.058
a η 0.483 0.095 -0.022 -0.023 0.003  
表 3.4 インバータ，モータのモデルのパラメータ 
a i 1 0 0 0 0
a m 1 0 0 0 0
a i 0.920 0 0 0 0
a m 0.830 0 0 0 0
a i 0.666 1.493 -3.426 3.508 -1.311





 表 3.5 インバータ発生損失 
負荷率 [-] 0.7 1.0
発生損失 [W] 0.127 0.160  
表 3.6 モータの効率 
負荷率 [-] 0.25 0.45 0.70 1.00 1.25
モータ効率 [-] 0.735 0.792 0.821 0.811 0.802  
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tE [kW]を求め，これと消費電力計測値 tE [kW]を比較して各モデルの精度を分析する．次式で定
義する平均誤差 Ee [kW]と相対誤差 ,E re [-]を各モデルに対して求める． 
 ˆE t te E E= −            ……(3.6) 




=              ……(3.7) 































            ……(3.9) 
 ( )ff Lγ =             ……(3.10) 
負荷率の出現頻度 γ は実験対象システムにて計測した 2001 年 8 月から 2002 年 7 月の運転データ
を用いて求める．負荷率の頻度分布を図 3.6 に示す．図より定格能力で運転する頻度は 0.4%と低
く，負荷率が 0.2～0.3 という低負荷における運転の頻度が高いことが判る． 
2002 年 8 月 7 日～21 日の計測データを利用して，各モデルの Ee と ,E re を計算する．図 3.6 に各
モデルの Ee ， ,E re と負荷率 fL の関係を示す．また，負荷率が 1のときの Ee と ,E re の平均値と， Ee




能検証はできないことが判る．モデル 2 とモデル 3 の誤差は定格値近傍ではほぼ等しいが，年間


































































図 3.7 負荷率に対する推定誤差の変化 
表 3.7 各モデルの誤差の比較 
e E e E,r e E e E,r
モデル1 0.752 29.1% 0.319 41.1%
モデル2 0.059 2.3% 0.135 19.7%










コイル入口空気の温湿度を計測した．図 3.8 に計測点を示す．コイル入口面にて計 9 個所に温湿
度センサを設置した．温湿度の測定結果を図-3.9，図-3.10 に示す．また，外気と還気の混合比 cμ





μ =              ……(3.11) 
ここで， 
cμ  ： 混合比       [-] 
Om  ： 外気風量       [kg/s] 













































































手法 0 : コイル入口空気の温湿度を 9 カ所で計測し，その平均値をモデルの入力とする計算法
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(図 3.12) 
手法 1 : 外気温湿度と還気温湿度を計測し，これの重量平均値をモデルの入力とする計算法 (図
3.13) 




は両コイルとも外気量と還気量の和 ( )ca O Rm m m= + となる． 
手法 0 は複数のセンサを用いて空気温湿度を直接計測する方法であり，現実的な方法ではない
が，他手法との比較のリファレンスとする．手法 1 による入口温湿度 , 0ca iθ と , 0ca ix は次式より求め
る． 
 , 0 , 0,
1
1 n




= ∑            ……(3.12) 
 , 0 , 0,
1
1 n




= ∑            ……(3.13) 
, 0ca iθ ， , 0ca ix をコイルモデルに入力して，出口空気温湿度 , 0ca oθ , , 0ca ox を推定する． 
 
手法 1 はコイル入口空気の温湿度が計測できない場合に通常よく用いられる手法である．外気
と還気の温湿度と風量を用いて，次式で口空気温湿度 , 1ca iθ と , 1ca ix を推定する． 
 , ,, 1





θ θθ += +           ……(3.14) 
 , ,, 1
O a O R a R
ca i
O R
m x m x
x
m m
+= +           ……(3.15) 
, 1ca iθ , , 1ca ix をコイルモデルに代入して出口空気温湿度 , 1ca oθ と , 1ca ox を求める． 
 
手法 2 は，コイル入口空気温湿度を求めずに出口空気温湿度を推定する手法である．まず，外
気温湿度 ,a Oθ ， ,a Ox とコイル通過風量 ( )ca O Rm m m= + をコイルモデルに入力して，コイル通過後の
温湿度 ,ca oOθ と ,ca oOx を求める．次に，還気温湿度 ,a Rθ , ,a Rx とコイル通過風量をコイルモデルに入力
してコイル通過後の温湿度 ,ca oRθ と ,ca oRx を求める．コイル出口空気温湿度は次式にて推定する． 
 , ,, 2





θ θθ += +           ……(3.16) 
 , ,, 2
O ca oO R ca oR
ca o
O R
m x m x
x
m m
+= +           ……(3.17) 
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図 3.12 コイル計算手法 0 
  
     
図 3.13 コイル計算手法 1 
  
   
 図 3.14 コイル計算手法 2  
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ルのモデルパラメータを表 3.8 に示す．これらは機器の仕様書から定めた．2002 年 8 月 7日から
8月 17 日に計測されたコイル入口空気温湿度，コイル通過風量，外気温湿度，外気風量，還気温
湿度，還気風量，冷水入口温度，冷水流量をモデルに入力し，出口空気温湿度 ,ca oθ ， ,ca ox ，出口
冷水温度 ,cw oθ を推定した．計算に用いた計測データを図 3.15，16 に示す． ,ca oθ ， ,ca ox ， ,cw oθ の平
方根平均二乗誤差を表3.9に示す．コイル出口の空気温湿度はコイル入口と同様に9点で測定し，
その平均値を出口空気温湿度の計測値とした．表 3.9 から，全ての手法で同程度の精度であり，
概ね精度良く ,ca oθ ， ,ca ox ， ,cw oθ を推定できることが判る． 
,ca oθ ， ,ca ox の計測値とシミュレーション値を比較してコイルの性能を検証する場合，出口側空
気も温湿度に分布を持つため，入口側と同じ問題が生じる．そこで，分布のある温湿度ではなく，
コイルの処理熱量を用いてコイルの性能を検証する．手法 0による処理熱量 0cH ，手法 1による
処理熱量 1cH ，手法 2による処理熱量 2cH ，水側の処理熱量計測値 cwH は次式で求める． 
0 , 0 , 0 , 0 , 0( , , ) ( , , )c ca i ca i ca ca o ca o caH h x m h x mθ θ= −         ……(3.18) 
1 , 1 , 1 , 1 , 1( , , ) ( , , )c ca i ca i ca ca o ca o caH h x m h x mθ θ= −         ……(3.19) 
2 , , , ,
, , , ,
( , , ) ( , , )
( , , ) ( , , )
c a O a O O ca oO ca oO O
a R a R R ca oR ca oR R
H h x m h x m




+ −         ……(3.20) 
 , , ,( )cw p w cw cw o cw iH c m θ θ= −           ……(3.21) 
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ここで， 
 0( , , ) ( ( ))a a xh x m m c x c lθ ρ θ θ= + +          ……(3.22) 
 
実システムの運転データを用いて 0cH ， 1cH ， 2cH を計算し， cwH と比較する．シミュレーショ
ン結果の一例として，図 3.17 に 2002 年 8 月 17 日の計算結果を示す．表 3.8 に各手法にて計算さ
れたコイル処理熱量の平方根二乗平均誤差を示す．表-3.8 から，入口温湿度の分布を近似的に考




































































図 3.16 外気風量と還気風量 
 







手法 0 0.76 7.70E-04 0.596
手法 1 0.66 6.83E-04 0.567
























図 3.17 コイル処理熱量計算結果 
 
表 3.10 コイル処理熱量 平方根二乗平均誤差 
手法 0 2.28 kW 7.3%
手法 1 2.76 kW 8.8%





実験対象システムの VAV 要求風量制御ロジックには PI 制御が採用されている．制御ロジック
は次式で表わされる． 
 ,( )r r setP K θ θ= −            ……(3.22) 









=             ……(3.24) 
 max min min( )( )dV V V P I V= − + +          ……(3.25) 
ここで， 
  rθ  ： 室内温度        [℃] 
  ,r setθ  ： 室内温度設定値       [℃] 
  K  ： 比例ゲイン       [℃] 
  iT  ： 積分時間       [sec] 
bL  ： 比例帯       [℃] 
dV  ： 要求風量信号値（ min maxdV V V≤ ≤ ）    [m3/h] 
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minV  ： 最小風量設定値      [m
3/h] 
maxV  ： 最大風量設定値      [m
3/h] 
 
これらの制御式に基づき，入力{ rθ , ,r setθ }から出力 dV を得る VAV 要求風量制御ロジックモデル
を作成する．実験対象システムの制御パラメータは bL =1.5， iT =600 である． 
VAV 要求風量制御制御装置の性能を検証するためには，通常行われている制御出力値が制御目
標値に達するかどうかを検証するだけではなく，特性がダイナミックに動くデータを用いて動特
性を検証することが重要である．従って， ,r setθ を段階的に変化させて意図的に dV を変化させた時
の運転データを計測し，これを用いて性能を検証する手法を示す．実システムにて ,r setθ を段階的
に変化させて運転データを計測した結果を図 3.18 に示す．運転データ計測手順を以下に示す． 
1) 計測開始時(10:00)の rθ と等しくなるように ,r setθ を 27℃に変更し， rθ を充分に安定させる． 
2) rθ が安定し， dV が最小値付近に安定したのを確認した後， ,r setθ を 2℃下げる(11:35). bL の値
よりも大きい値で ,r setθ を変化させることにより， dV は最大値に達し，その後徐々に減少す
る． 
3) 再び rθ が ,r setθ に安定したら， ,r setθ を更に 2℃下げる(12:35) 







































図 3.18 アクティブテストによる VAV 要求風量制御装置の性能検証 










































図 3.19  起動時のデータを利用した VAV 要求風量制御装置の性能検証 











2) rθ ， ,r setθ ， dV をサンプリングタイム 1 分で計測する．この際，前節に示した手順にて ,r setθ を
段階的に変化させる． 
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実験室の平面図と空調システムの概要を図 4.1 に,実験室内の写真を図 4.2 と 4.3 に，空調機器
の定格能力を表 4.1 に示す．実験室内は 4 つのゾーン（Zone 1,2,3,4）に分けられ，それぞれの
ゾーンにVAVユニットが一台ずつある(Unit 1,2,3,4)．各VAVユニットの設計最大風量は1150 m3/h，
最小風量は 450 m3/h である．この実験室の周囲六方には 6 つのチャンバ（隣室チャンバ A,B,C，
窓面チャンバ，天井チャンバ，床下チャンバ）がある．実験室と窓面チャンバの間にはガラス(幅
8650mm，高さ 1330mm)が填められている．各チャンバの温湿度は，実験室の温湿度を制御する空
調機(AHU-1)とは別の空調機(窓面チャンバは AHU-3，それ以外は AHU-2)で制御される． 
空調一次側システムの概要を図 4.4 に示す．氷蓄熱槽(R-2)と一次ポンプ(P-1)で構成される氷
蓄熱システムが採用されている．氷蓄熱槽より得られる冷熱はポンプ(P-2)を用いて AHU-1, 
AHU-2, AHU-3 に搬送される． 
 
 
図 4.1 実験室の平面図と空調システムの概要 
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   図 4.2 実験室の様子                       図 4.3 実験室の様子 
     （実験室内から窓面チャンバ方向）           （実験室内から隣室チャンバ A方向） 
 









































       図 4.4 実験室系統計装図 
 




定値を 1℃下げる．一度設定値を変更したら以後 5分間は変更しない． 
運転データの計測項目を表 4.2 に，コイル出口空気温湿度と給気ファン消費電力の計測の様子































   




った（実験 N-1，N-2 とする）．次に，VAV ユニットの不具合に関する実験として，Unit4 に全閉不
具合を発生させる実験を 3回（実験 F1-1,F1-2,F1-3），Unit4 に全開不具合を発生させる実験を 1
回（実験 F2-1），Unit2 に全開不具合を発生させる実験を 1 回（実験 F2-2）行った．また，シス




表 4.3 不具合実験の一覧 
不具合箇所 記号
なし N-1，N-2
VAVユニット全閉不具合 Unit 4 F1-1，F1-2，F1-3
VAVユニット全開不具合 (ペリメータ) Unit 4 F2-1
VAVユニット全開不具合 (インテリア) Unit 2 F2-2










   






タの配置の様子を図 4.7 に示す．照明は常時消灯し，外気取入量は 0 とした． 
各実験のゾーン温度の計測値を図 4.8～4.11 に示す．各図の横軸は空調機起動時を 0 とした時





転データを用いて各実験の比較を行う．図 4.8～4.11 から，空調機起動後 40 分間は非定常的に室


































































































































ネルギー消費量 tE [kW]に与える影響を調べる． tE を次式で定義する． 
t f p rE E E E= + +          ……(4.1) 






E E=          ……(4.3) 







−= =            ……(4.4) 
ここで， 
fE  ： ファンの消費エネルギー         [kW] 
pE  ： ポンプの消費エネルギー      [kW] 
rE  ： 熱源システム(R-2,PC-21)の消費エネルギー       [kW] 
fsE  ： 給気ファンの消費エネルギー      [kW] 
frE  ： 還気ファンの消費エネルギー      [kW] 
     ahu1w   ： AHU-1 の冷水コイルを通過する冷水流量    [kg/s] 
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    p2w  ： ポンプ(P-2)を通過する冷水流量     [kg/s] 
2pE   ： ポンプ(P-2)の消費電力            [kW] 
, 1c ahuQ  ： コイル(AC-J1)の処理熱量        [kW] 
copη  ： 氷蓄熱熱源システムのシステム COP        [-] 
pwc  ： 水の比熱       [J/g·K] 
,wc oθ  ： AHU-1 の冷水コイルの冷水入口温度      [℃] 
,wc iθ  ： AHU-1 の冷水コイルの冷水出口温度      [℃] 
 
ファンのエネルギー消費量 fE は fsE と frE の計測値の和とする．ポンプ P-2 は実験室周辺チャン




コイル処理熱量の計測値を熱源システム COP copη で除して rE を求める． 一般的な熱源システム
の copη は 2 程度であるため， copη は 2 として分析を行い，後に copη がシステム全体のエネルギー消
費量に与える影響を分析する． 
分析対象時間のエネルギー消費量の平均値を表 4.4 と図 4.12 に示す．また，表 4.5 に分析対象
時間の計測データの平均値を示す．以下に，不具合がシステム全体に与える影響を分析する． 
a) 正常運転時（実験 N-1,N-2） 
正常運転として 2 回行ったが，実験 N-1 と N-2 の計測データの平均値に大きな差はなく，エネ
ルギー消費量はほぼ等しい．これより，実験の再現性が確認でき，室の熱負荷は 2 つの実験でほ
ぼ等しいと言える．正常運転時のエネルギー消費量の平均値は fE =1.62kW, pE =0.15kW， rE =3.46kW
であり， tE は 5.22kW である．以後，この値を正常運転時のエネルギー消費量とする． 
b) VAV ユニット全閉不具合（実験 F1-1,F1-2,F1-3） 
Unit4 に全閉不具合を導入した場合，次のような現象が確認された．  
1) Zone4 の温度が設定値まで下がらないため，Unit4 の要求風量が最大となり，給気温度設定
値が下がる． 




が減るため fE は 0.18kW～0.35kW(10%～22%)減少するが，インテリアゾーンに必要以上の冷熱が供
給されるためシステム全体の供給熱量が増え， pE は 0.06kW～0.10kW(40%～67%)， rE は 1.41kW～
1.98kW(41%～57%)増加する．システム全体でみると， tE は 6.37kW～7.01kW となり，全閉不具合
によって 1.14kW～1.78kW(22%～34%)のエネルギーの損失が生じる． 
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表 4.4 システム全体でのエネルギー消費量（COP=2.0） 
実験 N-1 N-2 平均 F1-1 F1-2 F1-3 F2-1 F2-2 F3 F4-1 F4-2
Ef  [kW] 1.66 1.57 1.61 1.28 1.45 1.33 1.54 2.39 1.53 0.86 3.07
Ep [kW] 0.16 0.15 0.15 0.21 0.21 0.25 0.15 0.16 0.12 0.26 0.18
Er [kW] 3.57 3.36 3.47 4.97 5.04 5.48 3.78 4.37 4.72 5.25 4.72
Et [kW] 5.41 5.07 5.24 6.45 6.69 7.06 5.47 6.92 6.37 6.37 7.98




































図 4.12 システム全体でのエネルギー消費量 
 
表 4.5 分析時間における各種運転データ平均値 
N-1 N-2 正常時平均 F1-1 F1-2 F1-3 F2-1 F2-2 F-3 F4-1 F4-2
Unit1 26.0 26.0 26.0 25.5 25.7 25.5 26.0 26.1 25.2 24.6 26.0
Unit2 26.0 26.0 26.0 25.4 25.6 25.4 26.0 26.0 25.0 24.7 26.0
Unit3 26.2 26.2 26.2 25.8 25.9 25.8 26.2 26.4 25.8 25.4 26.4
Unit4 26.3 26.3 26.3 26.4 26.6 26.4 26.3 26.5 25.9 25.4 26.5
Unit1 575 537 556 454 489 461 567 787 689 450 941
Unit2 476 471 474 450 451 451 481 468 688 450 808
Unit3 913 868 890 650 829 696 903 1091 682 454 1145
Unit4 962 953 957 1138 1143 1139 757 1081 687 450 1147
Unit1 588 554 571 474 504 484 597 825 700 458 981
Unit2 501 497 499 455 469 461 512 937 693 435 833
Unit3 957 906 932 688 869 733 943 1119 724 494 1173
Unit4 977 971 974 0 0 0 1019 1092 724 490 1160
70.1 68.3 69.2 66.0 70.0 66.9 66.1 79.1 66.9 50.1 90.0
20.5 20.5 20.5 17.0 18.0 16.6 20.6 21.9 18.3 14.3 22.0
20.2 20.2 20.2 17.2 18.1 17.1 20.5 21.4 19.0 15.0 22.0
10.6 9.6 10.1 18.2 15.5 23.2 7.9 9.7 13.8 22.9 12.2
9.9 10.1 10.0 8.0 9.6 6.8 14.1 13.1 9.8 6.6 11.1





















d) インテリア VAV ユニットの全開不具合(実験 F2-2) 
インテリアにある Unit2 に全開不具合を導入した場合，次のような現象が確認された． 
1) 不具合のある Unit2 には要求風量の 2倍程度の冷風が供給される．Zone2 の室温低下を防ぐ
ために給気温度設定値が上昇する． 
2) 給気温度設定値が上昇するため，不具合のある Unit2 以外の要求風量値が正常時に比べ大き
くなる． 
インテリアユニットに全開不具合がある場合，ファン送風量が増えるため fE は正常運転時と比
べて 0.78kW(48%)増加する．また， pE は余り変化しないが rE は 1.00kW(29%)増加し， tE は
1.79kW(34%)増加する． 
e) インテリア側最小風量設定不具合(実験 F3) 
Unit1 と Unit2 の最小風量設定値を通常の 40%から 60%に変更した場合，Zone1 と Zone2 に必要
以上の冷熱が供給される．この冷熱は隣接する Zone3 と Zone4 を冷やすため，Unit3，4 の吹出風
量は正常時に比べて小さくなる．システム全体でみると送風量が減るため fE は 0.10kW(6%)減少す
るが， Zone1 と Zone2 には過剰な冷熱が供給されるためコイル処理熱量が増加し， pE は
0.06kW(36%)， rE は 1.23kW(35%)増加し， tE は 1.19kW(23%)増加する 
f) 給気温度設定値 15℃固定 (実験 F4-1) 
給気温度設定値を 15℃に固定すると，少ない風量で熱負荷を処理できるため各ユニットの要求
風量は小さくなる．従って，ファン送風量は正常時と比べて減少するため， fE は 0.76kW(47％)
減少する．しかし，各ユニットの吹出風量を設定最小値以下にできないため，全てのゾーンに過
剰な冷熱を供給し続ける．結果として pE は 0.12kW(70%), rE は 1.78kW(51%)増加し， tE は
1.14kW(22%)増加する． 
g) 給気温度設定値 22℃固定 (実験 F4-2) 
給気温度設定値を 22℃に固定すると，各ユニットの吹出風量は大幅に増えて fE は 1.45kW(90%)
増加する． pE は正常時と余り変わらないが，コイルを通過する風量が増えるため rE は
1.26kW(36kW)増加する． tE は 2.74kW(53％)増加する. 
 







表 4.6 熱源システム COP の変化に伴うエネルギー消費量の変化 
E t 正常時との差 E t 正常時との差 E t 正常時との差
N1,N2 5.23 - 4.08 - 3.50 -
F1-1 6.37 21.9% 4.75 16.6% 3.94 12.6%
F1-2 6.76 29.2% 5.05 24.0% 4.20 20.1%
F1-3 7.01 34.3% 5.20 27.7% 4.30 22.8%
F2-1 5.46 4.5% 4.21 3.2% 3.58 2.3%
F2-2 7.02 34.4% 5.54 36.0% 4.80 37.1%
F3 6.42 22.9% 4.86 19.3% 4.08 16.6%
F4-1 6.37 21.7% 4.62 13.3% 3.74 7.0%






(4) 熱源システム COP に関する考察 
copη の変化が不具合によるエネルギー損失量に与える影響を分析する． copη を 2,3,4 と変えた時
の tE を表 4.6 に示す．実験 F2-2 と実験 F4-2 以外は copη が大きくなるにつれて不具合によるエネ
ルギーの損失量は小さくなる．しかし copη が 4でも，各不具合は 10～25%のエネルギー浪費を引き
起こす．実験 F2-2 と実験 F4-2 に関しては，これらの不具合は rE に与える影響が大きいため， copη
が大きくなるにつれてエネルギーの損失は増加し， copη が 4のときには 40～60%のエネルギーの損




































































































モデル式を，コイルモデルはシミュレーションソフト SIMBAD にて採用されているモデル式 4-5)4-6)
を用いる．熱源機器の消費電力は式(4.4)で求める．VAV ユニットモデル，バルブモデル，ポンプ
モデルには次の多項式を用いる． 
 r v dV a V=              ……(4.5) 
 2 32 0 1 2 3p w w v w v w vw a a O a O a O= + + +            ……(4.6) 
 2 30 1 2 2 2 3 2p p p p p p p pE a a w a w a w= + + +            ……(4.7) 
ここで， 
rV  ： VAV ユニットの吹出風量       [m3/h] 
dV  ： VAV ユニットの要求風量信号値       [m3/h]
  2pw  ： ポンプ P-2 の冷水流量        [kg/s] 
  vO  ： バルブ開度信号値           [-] 
  pE  ： ポンプのエネルギー消費量         [kW] 
 
機器モデルのパラメータは各機器の性能曲線を基に定め，前節の実験 N-1,N-2 で得られた運転
データを利用して補正する．式(4.5)～(4.7)のパラメータ va ，{ 0wa ,…, 3wa }，{ 0pa ,…, 3pa }は実
験 N-1,N-2 の運転データを基に最小二乗法で求める． 
制御コントローラのモデルは実装されている制御ロジックを基に作成する．要求風量制御ロジ
ックのモデル式を以下に示す． 
 , ,max ,min ,min( )( )d i d d p i dV V V y y V= − + +           ……(4.8) 
, ,( )p r i sp iy k θ θ= −             ……(4.9) 









=              ……(4.11) 
ここで， 
,d iV  ： Unit i の要求風量信号値      [m3/h] 
  ,maxdV  ： Unit i の要求風量の最大値      [m3/h] 
  ,mindV  ： Unit i の要求風量の最小値      [m3/h] 
  ,r iθ  ： Zone i の室内温度       [℃] 
  ,sp iθ  ： Zone i の室内温度設定値       [℃] 
   iT  ： 積分時間         [sec] 
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  bL  ： 比例帯          [℃] 
 
このシステムでは， iT は 600 秒， bL は 1.5℃である． 
給気温度設定値の制御コントローラのモデル式は次式である．  
, 1 ,1 , ,min




sasp j a d d n d










⎧ + Δ = = =⎪= − Δ =⎨⎪⎩
       ……(4.12) 
ここで， 
  ,sasp jθ  ： 時刻 j の給気温度設定値         [℃] 














= ∑             ……(4.13) 
ここで， 
  invf  ：ファンインバータ値         [%] 
   N  ：ゾーン数          [-] 
 
表 4.7 に実験 N-1,N-2 の運転データを利用して計算した各モデルの出力値の平方根二乗平均誤
差を示す．全てのモデルで誤差は 7%以下となり，精度良く実際の挙動を再現できることが判る． 
 
表 4.7 空調システムモデルを構成する機器モデルと制御モデルの入出力値 
ファンモデル ファンインバータ値 給気風量 入口空気温度 ファン消費電力 (2.3%) 給気温度 (0.3%)
入口空気温度 入口空気湿度 給気風量 空気温度 (-6.6%) 空気湿度 (-6.6%)




































二章に記す．このモデルは 3次元の状態空間モデルであり，空気温度 iθ ，変化後の空気温度 sθ ，
壁体温度 wθ の 3 つの状態を持つ．モデルパラメータはゾーンの大きさ（長さ，幅，高さ），窓の
大きさ（長さ，高さ），外壁，内壁，床，天井の構成（各層の材質，厚さ）である．これらのパラ
メータは設計図面を基に定める．建物の図面を図 4.16 に，定めたパラメータを表 4.8 に示す． 
 
 
図 4.15 ゾーンモデル(R5C3 モデル) 
 
 
図 4.16 温熱環境実験室の平面図 
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図 4.19 システム全体モデル（空調システム機器モデル） 































































































































































































    









































































































































実験 F2-2 に関しては，Zone1 と全開不具合ユニットがある Zone2 を一つのゾーンとして計算し










表 4.9 エネルギー損失量の推定結果 
実験 N-1 N-2 平均 F1-1 F1-2 F1-3 F2-1 F2-2 F3 F4-1 F4-2
Ef  [kW] 1.57 1.53 1.55 1.63 1.64 1.68 1.71 1.88 2.23 0.95 3.09
Ep [kW] 0.19 0.18 0.18 0.33 0.30 0.76 0.13 0.15 0.16 0.35 0.21
Er [kW] 3.61 3.55 3.58 4.44 4.49 4.84 3.90 4.03 4.30 4.55 5.03
Et [kW] 5.37 5.26 5.31 6.40 6.42 7.28 5.75 6.06 6.69 5.85 8.33
正常時との差 - - - 20.4% 20.9% 37.2% 8.2% 14.1% 25.9% 10.2% 56.8%
 
 
表 4.10  分析時間における運転データ推定値の平均値 
N-1 N-2 正常時平均 F1-1 F1-2 F1-3 F2-1 F2-2 F-3 F4-1 F4-2
Zone 1, 2 25.9 26.0 25.9 24.9 24.9 25.0 26.1 25.8 25.6 24.6 25.8
Zone 3, 4 26.2 26.3 26.3 26.2 26.2 26.5 26.5 26.4 26.3 25.9 26.4
Unit 1, 2 510 503 507 450 450 458 588 488 703 450 839
Unit 3, 4 885 867 876 1112 1116 1133 872 1048 977 523 1150
67.8 66.9 67.4 73.8 73.9 74.8 70.2 72.9 78.0 52.7 89.1
19.8 19.9 19.8 15.2 15.1 15.0 20.6 20.9 20.3 14.3 21.4
20.5 20.5 20.5 15.8 15.5 15.1 20.5 21.0 20.4 15.0 22.0
12.8 12.2 12.5 36.5 28.9 115.7 7.1 8.8 9.8 40.1 15.5
9.3 9.7 9.5 3.9 4.5 1.2 15.9 13.7 13.2 3.3 9.6




























































図 4.37 エネルギー損失量の比較 
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4.3 大規模建物における VAV 空調システムの不具合検知・診断手法 


























台の室温センサ信号値と VAV 開度要求信号値を 1 分間隔で収集した．これらのデータは，各ユニ
ットの室温センサ値から開度要求値を演算する制御コントローラにデータ収集装置を接続して収
集した（図 4.40）．データ収集は 2003 年 8 月～10 月に 4期に分けて行った（表 4.12）． 
  










































図 4.39 VAV ユニットの不具合発生台数遍歴 
 
図 4.40 運転データ収集装置(左)とデータ回収用 PC(右) 
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16 階 WS 系統の 8 月 27 日の計測データ例を図 4.41，4.42 に示す．以下，室温とは各ユニット
の室温センサの信号を温度に変換した値をいう．開度要求信号値は０～１の値をとり，０の時に
全閉，１の時に全開となる．この系統ではユニット C3 とユニット E5 に全閉不具合がある．ユニ
ット E5 の室温は設定値（27℃）を大きく上回っており不具合の影響を確認できるが，ユニット
C3 は 8 台の正常ユニットで囲まれているため，不具合があるにも関わらず室温への影響はほとん








１つの系統が行列状（ M N× ）にゾーニングされている VAV システム(図 4.43)に対する不具合
検知・診断手法を開発する．各ゾーンには VAV ユニットが１台ずつ設置されているとし，各ゾー
ンを ,i jZ ,そのゾーンに設置されているユニットを ,i jU ( i =1,2,.., M , j =1,2,.., N )と表記す





1)全閉不具合：VAV 開度要求信号値に関わらず吹出風量が常に 0となる不具合 





















































(1,1) (1,2) (1, N)
(2, N)(2,2)(2,1)






図 4.43 想定した VAV システム 
 
(1) 不具合の判定変量 






{ }, , ,
1
,
( ) ( )
N
i j s i j
k
i j








           ……(4.14) 
(b) VAV 開度要求信号値の平均 
















        ……(4.15) 
 
(c) 隣接ユニットとの室温の差の平均 
   
,
, , , , ,
1 1
, ,
( ) ( )
i jnN
i j a i j l i j
k l
a i j





⎧ ⎫⎛ ⎞⎪ ⎪⎜ ⎟Δ − Δ⎨ ⎬⎜ ⎟⎪ ⎪⎝ ⎠⎩ ⎭=
∑ ∑
        ……(4.16) 
 
(d) 隣接ユニットとの VAV 開度要求信号値の差の平均 
    
,
, , , , ,
1 1
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i jnN
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k l
a i j





⎧ ⎫⎛ ⎞⎪ ⎪⎜ ⎟Δ − Δ⎨ ⎬⎜ ⎟⎪ ⎪⎝ ⎠⎩ ⎭=
∑ ∑
        ……(4.17) 
 
ここで， 
,i jθ   ： ,i jU の室温            [℃] 
, ,s i jθ   ： ,i jU の室温設定値           [℃] 
tΔ    ： データの計測間隔             [s] 
N    ： 計測データの総数      [-] 
,i jφ    ： ,i jU の開度要求信号値      [-] 
min, ,i jφ  ： ,i jφ の設定最小値      [-] 
max, ,i jφ  ： ,i jφ の設定最大値      [-] 
, , ,a i j lθ  ： ,i jU の隣接ユニットの室温      [℃] 
, , ,a i j lφ  ： ,i jU の隣接ユニットの開度要求信号値     [-] 
   ,i jn  ： ,i jU の隣接ユニットの台数     [-] 
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,i jD と ,i jS は各ユニット単独の挙動に着目した判定変量であり， , ,a i jD と , ,a i jS は隣接ユニットと
の挙動の差に着目した判定変量である．ただし，隣接ユニットとは周囲四方にあるユニットと定
義し， 1,1U の場合は 1,2U ， 2,1U を， 2,1U の場合は 1,1U ， 2,2U ， 3,1U を, 2,2U の場合は 1,2U ， 2,1U ， 2,3U ，
3,2U を指す．また， ,i jS は ,i jφ が min, ,i jφ に達した時に 0， max, ,i jφ に達した時に 1となる． 
室温が定常であるときに全閉不具合があれば， ,i jθ や ,i jφ は他のユニットよりも大きくなり，各
判定変量も正常ユニットに比べて大きくなる．逆に，全開不具合があれば各判定変量は他のユニ










まず，ある判定変量に対する集合 X のデータ総数を n ，平均値を x ，不偏分散を s とし， x か






−=             ……(4.18) 
この eT と式(4.19)で示す有意水準α における SG 検定の有意点 ( )SGT α を比較し， ( )e SGT T α> で
あれば帰無仮説を棄却して maxx は異常値であると判断する． ( )SGT α は，有意水準が 2nα で自由
度が 2n − の t 分布値 ( 2 , 2)n nt α − を用いて，次式で定義する 4)． 
  
2
( 2 , 2)
2












−= − +          ……(4.19) 
複数の異常値が含まれる可能性がある場合は，まず平均値からの距離が最大の判定変量に対し
て検定を行い，それが異常値と判断された場合はその判定変量を除いた 1n − 個の判定変量に対し
て再度検定を行う．この作業を異常値が検出されなくなるまで繰り返す．SG 検定の流れを図 4.44
に示す． 
定常時の空調運転データより算出される 4つの判定変量の SG 検定による不具合検知・診断の具
体的な手法を以下に示す． 
1) 制御が安定し 30 分間で室温が 0.5℃以上変化しない期間を定常区間と位置付け，各ユニッ







図 4.44 スミルノフ・グラブス検定 
 
2) 式(4.14)～(4.17)で判定変量を計算する． 













あるユニットと隣接ユニットとの室温の差 ,i jθΔ を次式で定義する． 
 
,
, , , , , ,
1
( ) ( ) ( )
i jn
i j i j a i j l i j
l
k t k t k t nθ θ θ
=
⎛ ⎞⎜ ⎟Δ Δ = Δ − Δ⎜ ⎟⎝ ⎠








ーンより室温の下がり方が緩やかとなり，時間が経つに連れて ,i jθΔ は増加する． 
2) 全開不具合ユニットがあるゾーンでは，必要以上の冷風が供給されるため室温の下がり方が
急となり，時間が経つに連れて ,i jθΔ は減少する． 
そこで，次式で定義する ,i jG , ,i jC を判定変量とする． 
, ,
,






θ θΔ Δ − Δ= Δ       ……(4.21) 
  , , ( )i j i j cC k tθ= Δ Δ          ……(4.22) 
,i jG は起動後 gk tΔ 秒間の ,i jθΔ の変化を表す勾配で，全閉不具合があるユニットでは ,i jG は正の
大きな値を，全開不具合があるユニットでは負の大きな値となることが想定される． gk tΔ は ,i jθΔ
の勾配が定常になる時間とする． 
,i jC は起動後 ck tΔ 秒後の隣接ユニットとの室温の差であり，全閉不具合があれば正の値を，全
開不具合があれば負の値をとることが想定される．正常ユニットでも空調起動直前の隣接ゾーン
との室温差が大きい場合は ,i jG は正や負の大きな値となり， ,i jG だけでは正しく不具合を判定で
きないこともあるため， ,i jC を二番目の判定変量とする． ck tΔ は ,i jθ が定常になる時間とする． 
 
(2) gk tΔ , ck tΔ の決定法 
,i jG と ,i jC を求めるための gk tΔ , ck tΔ は建物やシステムに依存する．本節では，これらを自動的
に決定する方法を示す．なお， gk tΔ , ck tΔ にはそれぞれ全ユニットに対して１つの値を定める． 
gk tΔ は，空調機が起動してから ,i jθΔ の勾配，つまり ,i jθΔ の微分 ,i jθ ′Δ が 0に収束する時間の全
ユニットの平均値とする．まず， ,i jθΔ の挙動は指数関数 exp( )y a bt c= − + で表すことができると
仮定し，次式を満たす , ,g i ja ， , ,g i jb ， , ,g i jc を求める． 
   { } 2, , , , , , ,, , 1min ( ) exp( )g g g
N
i j g i j g i j g i ja b c k
k t a b k t cθ
=
⎡ ⎤Δ Δ − − Δ +⎣ ⎦∑    ……(4.23) 
このとき， ,i jθ ′Δ は次式で表すことができる． 
, , , , , , ,( ) exp( )i j g i j g i j g i jk t a b b k tθ ′Δ Δ ≅ − − Δ       ……(4.24) 
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ここで， ,i jθΔ の挙動は，反曲点が現れるなど，本研究で想定した単純な指数関数の形にはなら
ない可能性がある．しかし，本研究では ,i jθΔ の勾配が定常になる時間を定めることが目的であり，
,i jθΔ の挙動を正確に表現することが目的ではないため，漸近的に収束する曲線を表す一般的な関
数である exp( )y a bt c= − + を用いて， ,i jθΔ の挙動を近似した． 
本研究では,曲線 exp( )y a bt c= − + に対して, y = 0.01a c+ となれば y は収束したとみなし，この
時の t を y が収束する時間と定義する(図 4.45).ここで，この収束条件で求まる収束時間と，目視
で求めた収束時間とは近い値を取ることを確認している．式(4.24)の ,i jθ ′Δ にこの収束条件を適用
し， ,i jθ ′Δ が収束する時間 , ,g i jk tΔ を求める．つまり，次式(4.25)を満たす k tΔ を , ,g i jk tΔ とする． 
, , , , , , , ,exp( ) 0.01g i j g i j g i j g i ja b b k t a− − Δ =     ……(4.25) 
, ,g i jk tΔ を全ユニットで平均した値を gk tΔ とする． 
ck tΔ は，空調機が起動してから ,i jθ の全計測ユニットの平均値 ,i jθ がある収束値に収束する時間
とする． ,i jθ の挙動は指数関数 exp( )y a bt c= − + で表すことができると仮定し，次式を満たす ca ，
cb ， cc を求める． 
{ } 2,, , 1min ( ) exp( )c c c
N
i j c c ca b c k
k t a b k t cθ
=
⎡ ⎤Δ − − Δ +⎣ ⎦∑     ……(4.26) 
このとき， ,i jθ は次式で表すことができる． 
, ( ) exp( )i j c c ck t a b k t cθ Δ ≅ − Δ +           ……(4.27) 
前述の収束条件(図 4.45)を適用して， ,i jθ が収束する時間を求める．つまり，次式を満たす k tΔ
を ck tΔ とする． 
  exp( ) 0.01c c c c ca b k t c a c− Δ + = +      ……(4.28) 
 
 
図 4.45 曲線 exp( )y a bt c= − + の収束条件 
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上記の判定法による具体的な手法を以下に示す． 
1) 空調起動時の各ユニットの室温を 1分間隔で１週間収集する. 
2) 式(4.23)～(4.28)を用いて gk tΔ , ck tΔ を求める． 










るとは限らない．そこで，この収集データを用いて，１分，５分，10 分，15 分，30 分，60 分間
隔のデータを作成し，それぞれに手法 Aを適用して判定結果を比較したところ，1分から 15 分間
隔のデータでは同じ判定結果が得られたが，30 分，60 分間隔のデータを用いた場合には異なる判
定結果が得られた．この検討結果からは，手法Aには15分間隔のデータで充分であると言えるが，
本研究では，安全をみて 10 分間隔のデータを用いて検討した．  
 
(a)  手法 Aの検証 
各変量の度数分布と SG 検定の閾値を図 4.46～4.49 に示す．なお，理論上，SG 検定では対象と
なるデータを正規分布と想定しているが，判定変量に対して正規性の検定を行ったところ， , ,a i jD
以外は統計学的に正規分布と判定されなかった． ,i jS の分布形（図 4.47）は正規分布から大きく
外れるため，SG 検定を適用しない．ただし， ,i jS が 0である VAV ユニットが 11 台ある．これは分
析対象時間の要求開度信号値が 0 であることを意味している．この挙動は明らかに異常であるの
で， ,i jS が 0 のユニットは全開不具合， ,i jS が 1 のユニットは全閉不具合と判定することにした． 





























































































図 4.49 変量 , ,a i jS の度数分布 
  
  72
表 4.13 定常データを用いた不具合判定手法の適用結果 (2003 年度，対象全台数 150 台) 
■：正しく検知・診断されたユニット，□：検知は出来たが診断に誤りがあるユニット 
11ES 13EN 16WS 16WS 12ES 15WS
W3 W1 C3 E5 C3 W2
D ■ □ ■ ■ ■ 15 10% 10 7% 1 1%
S □ ■ 11 7% 9 6% 4 3%
D a ■ ■ ■ 7 5% 4 3% 3 2%
S a ■ ■ 2 1% 0 0% 4 3%














本研究では SG 検定の有意水準α を 0.1 として判定を行ったが，別途検討した結果，α を増やし
た 0.2 では，α が 0.1 の時の診断結果と比べて誤報が 6台増え，α を減らした 0.05 では，不具合
ユニットである 13 階 EN 系統ユニット W1 を検知することができなかった．他の建物でも同様の結
果が得られるかは検証を行っておらず未知ではあるが，次年度にα を 0.1 として再度判定を行い，
不具合を適切に判定できることを確認する． 
 
(b)  手法 Bの検証 
本手法を実建物に適用して有効性を検証した．図 4.50～4.52 に ,i jθΔ の挙動の例を示す．図 4.50
は全てのユニットが正常である系統の計算例であり，空調起動後時間が経つに連れて ,i jθΔ は 0に
近づく．図4.53，4.54に 16階 WS系統ユニットC3に対して , ,g i jk tΔ を求めた結果を，図4.55に ck tΔ
の算出結果を示す．この建物では gk tΔ ＝2580 秒(43 分)， ck tΔ =6840 秒(114 分)となった． 
表 4.14 に本手法による判定結果を示す．不具合の警報が全 150 台中 14 台(9%)のユニットに出
され，そのうち 3 台が実際に不具合のある VAV ユニットであった．特に手法 A では正しく診断で
きない 16 階 WS 系統ユニット C3 が本手法では正しく検知・診断できた．ただし，手法 Aでは非検
知率は 0%であるが，本手法では 3台(2%)に不具合があるにも関わらず正常と判定された． 



























































図 4.50 室温差 ,i jθΔ (2003 年 9 月 23 日)  図 4.51 室温差 ,i jθΔ (2003 年 9 月 5 日) 
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図 4.52 室温差 ,i jθΔ (2003 年 9 月 19 日)  図 4.53 室温差 ,i jθΔ (2003 年 9 月 19 日) 



















y' = -ab exp(-bt)























 図 4.54 室温差の微分 ,i jθ ′Δ  (2003 年 9 月 23 日)  図 4.55 全ユニットの室温の平均 ,i jθ  
(16 階 WS 系統 ユニット C3) 
 
表 4.14 手法 Bによる不具合検知・診断結果 (2003 年度，対象全台数 150 台) 
11ES 13EN 16WS 16WS 12ES 15WS
W3 W1 C3 E5 C3 W2












表 4.15 手法 Aと手法 Bの和集合による不具合検知・診断結果 (2003 年度，対象全台数 150 台) 
11ES 13EN 16WS 16WS 12ES 15WS
W3 W1 C3 E5 C3 W2













って，手法 A と B を合わせて適用すれば，お互いの短所を補い，より有効な不具合検知・診断が
行える可能性がある． 
手法 Aと手法 Bの和集合を用いて不具合を検知・診断した結果を表 4.15 に示す．診断結果が手
法 A と手法 B で異なる場合は，手法 B は室温に影響がない不具合も正しく診断でき診断の信頼性
が高いので，手法 B の診断結果が正しいとした．表より，警報数は 28 台(19%)となり手法 A より
も 10 台(7%)点検台数は増えるが，すべての不具合を正しく検知・診断できることが判る．従って，
手法 A と手法 B の和集合で判定を行えば，実際に不具合があるユニットを全て正しく検知・診断
でき，かつ全台数点検に比べて点検に要する労力を約 80％削減することができる． 
 
(d)  2 年目の空調運転データによる手法の検証 




年には不具合ユニットが存在したが 2004 年は全てのユニットが正常である系統を 4系統，両年と
も全てのユニットが正常である系統を 1系統,計 8系統 120 台を選び，各ユニットの室温と開度要
求信号値を 1 分間隔で収集した．データ収集系統に関する情報を表 4.16 に示す．データ収集は
2004 年 8 月～10 月に 4期に分けて行った． 
手法A，Bを適用した結果を表4.17に示す．2004年春に新たに発見された不具合ユニットと2003
年に不具合があったユニットに関しては個別に判定結果を示す．手法 A では 120 台中 10 台(8%)
が点検対象となり，実際に不具合がある 3 ユニットのうち 2 ユニットがこの中に含まれていた．
従って，2003 年度の運転データを適用した時と同じく，点検に要する労力は約 90％削減できる． 
2003 年に不具合あった VAV ユニットは修理されて正常に動作しているため，16 階 WS 系統ユニッ
ト E5 を除いて正常と判定された．手法 Bによる判定では 120 台中 8台(7%)，手法 Aと手法 Bの和































表 4.17 2004 年度運転データに対する不具合検知・診断結果 (対象全台数 120 台) 
■：正しく検知・診断されたユニット △：正常だが不具合と判定されたユニット 
6WN 9WS 14WS 11ES 13EN 16WS 16WS 12ES
C4 C4 E5 W3 W1 C3 E5 C3
手法 A ■ ■ △ 10 8% 8 7% 1 1%
手法 B ■ ■ 8 7% 6 5% 1 1%










しかし 2003 年度の結果と異なり，正しく検知できない不具合ユニットが 1台(6 階 WN 系統ユニ
ット C4)存在した．6 階 WN 系統の室温センサ信号と VAV 開度要求信号値の計測データを図 4.56，
4.57 に示す．このユニットは周囲を 8台の正常ユニットに囲まれており，不具合があるにも関わ
らず室温や VAV 開度信号値への影響はほとんど現れていない．また，このユニットの室温は隣接
ユニットの室温と似た挙動を示して ,i jθΔ はほぼ一定の値となるため，不具合の特徴が現れずに手
法 B でも検知することができなかった． 6 階 WN 系統の給気温度と，同日に計測した 14 階 WS 系
統の給気温度の計測データを図 4.58 に示す．前節において，ユニットに全閉不具合があれば給気
温度設定値が下がりエネルギー浪費を引き起こすことを明らかにしたが，図 4.58 から，14 階 WS
系統には全閉不具合があるため給気温度は下限である 15℃に張り付いているが，6階 WN 系統では
全閉不具合があるにも関わらず給気温度は 15℃から 22℃の範囲で変化している．従って，6階 WN
系統の全閉不具合は給気温度設定値に影響を与えず，大きなエネルギー浪費を引き起こさないと
予想されるため，本手法で検知できないが問題とは考えない． 
SG 検定の有意水準の値を 1年目の運転データを基に試行錯誤的に 0.1 と定めたが，この値を用
いて 2 年目の運転データに手法を適用したところ，適切に不具合を判定できた．従って，本研究








































































































6) 2003 年に引き続き，2004 年のデータを収集して手法 A,B を適用した．2003 年に見つかった不
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具合は全て修理されており，2003 年とは異なる系統の計測を行い，手法 A,B を適用した．手
法A,Bともに検知できない不具合ユニットが1台だけ存在したが，手法Aを適用すれば約90%，
手法 A と手法 B の和集合を用いれば約 80%，点検に要する労力が削減でき，2003 年度の検証
とほぼ同じ結果を得た． 
7) SG 検定の有意水準の値を 1 年目の運転データを基に試行錯誤的に 0.1 と定めたが，この値を
用いて 2 年目の運転データに手法を適用したところ，適切に不具合を判定できた．従って，
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図 5.1 季間蓄熱空調システムの概要 
 
 






本研究の対象建物は，香川県にある地上 7 階，地下 1 階建ての中規模オフィスビルである．対
象建物の外観を図 5.2 に，空調システムの概要を図 5.3 に，空調システム機器の主な仕様を表 5.1
に示す．この建物には熱源機器はなく，隣接する地域冷暖房施設(以下，地冷と呼ぶ)から供給さ





図 5.3 空調システムの概要 
 
表 5.1 空調システム機器の仕様 
主な仕様
冷却塔 CT1
密閉式，冷却能力 498.8kW，循環水量 21.7 kg/s，














図 5.4 基礎杭の配置図 
              
図 5.5 基礎杭断面図        図 5.6 基礎杭施工の様子 
 
この建物では，64 本ある基礎杭(場所打ちコンクリート拡底杭)の内部に螺旋状に架橋ポリエチ
レン管 20A を配置し，配管内を流れる循環水と土壌との熱交換を行っている．図 5.4 に基礎杭の





,S SH , ,S RH と繋がっている.冬季夜間に冷却塔 CT1 とポンプ PC1 を運転して外気と熱交換を行い
土壌に冷熱を溜める(これを蓄熱運転と呼ぶ)．溜めた冷熱は夏季の昼間にポンプ PC2, PC3 を用い
て取り出す(これを採熱運転と呼ぶ)．PC2 と PC3 は各日で交互に運転し，同時に稼動することは
ない．各冷水コイルの冷水流量は，コイル冷水出口温度が 23℃になるように制御される．また，
往ヘッダ ,CC SH の冷水温度が 19℃となるように熱交換器 HEX4 の地冷側冷水流量が制御される．往
ヘッダの冷水温度が 19℃以下であれば，HEX4 に地冷からの冷水は流れない． 
本建物では BEMS を利用して空調システムの運転データを収集している．本研究で利用する計測
項目を表 5.2 に示す．土壌温度は，図 5.4 の地点 A～Eの 5箇所にて，杭頭より深さ 500mm，3500mm，
6500mm の 3 点で計測している(図 5.7)．また，杭温度は，図 5.4 の杭 a～fの 6箇所にて，同じく
深さ方向 3点の温度を計測している．  
表 5.2 主な運転データ計測項目 
計測項目 計測間隔
土壌温度 (5箇所×深さ方向3点), 杭温度 (5箇所×
深さ方向3点), 往ヘッダHcc,s 冷水温度, 還ヘッダ
Hcc,r 冷水温度, 熱交換器HEX4 2次側冷水流量
60分
土壌入口冷水温度, 土壌出口冷水温度, 土壌冷水










図 5.7 地中温度計測点 
対象建物の敷地土壌は，表土層から下は GL-12m 付近まで緩い砂質地盤が続き地下水位は GL-1m
















て記した図を図 5.10 に示す． 
 
 







図 5.10(1) システムシミュレーションの計算フロー（IDEF0） 
 





図 5.10(3) システムシミュレーションの計算フロー（IDEF0） 
 












d dr        ……(5.1) 
 ここで， 
  dr  ：モデルの軸半径      [m] 
  nsd  ：南北方向の杭の間隔          [m] 
   ewd  ：東西方向の杭の間隔         [m] 
 




管の長さは杭 1 本あたり約 80m であることから，全長が約 80m になるようにモデル上部に同心円
状に配管を 8本配置した.各配管には図 5.11 に示すように番号を付け，冷水は配管 No.1 から順に





熱抵抗を配管の熱伝達率 piα に加えた等価な熱伝達率 peα を与える．つまり，次式で peα を定義す
る． 
log ( )1 1
2 2 2
po pi
po pe pi pi p
r r
r rπ α π α πλ= +         ……(5.2) 
 
ここで， 
   peα  ：配管の厚みによる熱抵抗を含めた等価な熱伝達率  [W/(m2・K)] 
   piα  ：配管内部の熱伝達率     [W/(m2・K)] 
  pir  ：配管の内径         [m] 
por  ：配管の外径          [m] 









図 5.12 横引き配管 
 
このモデルの入力は配管 No.1 の冷水温度（以後，土壌入口冷水温度 ,θs wi [℃]とする）と冷水流
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λ=           ……(5.6) 
( ) 2103.64log Re 3.28f −= −          ……(5.7) 
  
ここで， 
  wu  ：水の流速       [m/s] 
  wν  ：水の動粘性係数 (1.307×10-6)             [m2/s] 
wμ  ：水の粘性係数 (1.307×10-3)     [Pa・s] 
wλ  ：水の熱伝導率 (0.561)            [W/m・K] 
pwc  ：水の定圧比熱 (4192)            [J/Kg・K] 
 
式(5.4)は Gnielinski の式であり，3000< Re <106，0.5< Pr <2000 のとき成立する． 
対象建物の冷水配管の断面を図-5.13 に示す．この建物の配管は， por =0.01350 m, pir =0.01025 
m, pλ =0.3370 W/(m・K)である．例えば全杭に流れる冷水流量が 50 m3/h の場合は，wu  = 0.658 m/s，
Re = 10320， Pr  = 9.766 となり式(5.4)を適用でき， piα = 2532 W/(m2・K)となる．このときの peα
は 86.57 W/(m2・K)となる． 
モデルでは円環形の配管を独立して配置するため，各配管間の冷水温度の変化を計算する必要
がある．図 5.14 に示す微小区間 xΔ [m]の熱収支より，各配管の間で冷水温度に生ずる温度変化は
次式で表すことができる. 
, , ,( ) ( ( ) ( ))n p ps n pw n xq t a t t xθΔ = Θ − Δ         ……(5.8) 
, ,( ) ( ) ( )n pw w pw n xq t c u t tθΔ = Δ      ……(5.9) 
2p po pea rπ α=            ……(5.10) 
, , , , , ,( ) ( ) ( )pw n x pw n x x pw n xt t tθ θ θ+ΔΔ = −          ……(5.11) 
 
ここで， 
 ,ps nΘ  ：配管 n の表面温度        [℃] 
 , ,pw n xθ  ：配管 n の位置 x における冷水温度      [℃] 
 
式(5.8),(5.9)より次式(5.12)が得られ，これを積分すると式(5.13)が得られる．ただし，




     
図 5.13 配管の断面 (左：実際，右：等価熱伝達率による簡易モデル) 
 
          





( ) pw npw n ps n pw w
a x
x c u
θθ Δ = − Δ−Θ          ……(5.12) 
, , 1
,
, , , , , 1,( ) ( ) ( ( ) ( )) exp( )( )p n p n
p p n
pw n L ps n ps n pw n L
pw w
a L
t t t t
c u t
θ θ
−−= Θ − Θ − −   ……(5.13) 
, ,2p n pd nL rπ=            ……(5.14) 
ここで， 
,pd nr  ：配管 nの回転軸半径         [m] 
 
次式で定義する ,pw iθ を配管の平均冷水温度とする. 
{ },, , , , ,0,
1( ) ( ) ( ) ( )p n
L
pw n ps n ps n pw n x
p n
t t t t dx
L
θ θ= Θ − Θ −∫     ……(5.15) 
以上から，次の手順で各配管の冷水温度を算出することができる．ただし，初期条件




1) 各配管の冷水温度を , ( )pw n tθ とし，有限要素法により土壌の伝熱解析を行い，次の時間の配
管表面温度 , ( )s n t tΘ + Δ を求める. 
2) , ( )s n t tΘ + Δ を用いて式(5.13)より ,, , ( )p nw n L t tθ + Δ を求める．ただし， ,1,0 ( )w t tθ + Δ は往ヘッダ
ssH の冷水温度である． 
3) 式(5.15)より , ( )pw n t tθ + Δ を求める． 
4) , ( )pw n t tθ + Δ を各配管の冷水温度とし，次の時間の ,s nΘ を求める．以下，1)より繰り返す． 
 
システム全体の蓄採熱量 sQ [kW] は次式で求める． 
{ },40,1,0 ,40,( ) ( ( ) ( )) ( )ps p pw pw pw L wsQ t N c t t v tθ θ= −     ……(5.16) 
ここで， 
pN  : 基礎杭の本数           [-] 
 
(3) 物性値の設定 





が位置する深さ 7～25.5m までの各土質の体積比率を乗じて土壌の物性値を求めた． 
 
(4) 要素分割と土壌初期温度 
モデルの要素分割には有限要素法解析ソフト ANSYS の自動メッシュ機能を利用して，計 956 個
の要素に分割した．各節点の初期温度は，地点 A～Eで計測された土壌温度を平均し，杭頭から深
さ 2000mm までの節点は 19.18℃，深さ 5000mm までの節点は 19.60℃，それ以上の深さの節点は
19.61℃とした． 
 
表 5.3 各材質の物性値 
熱伝導率 比熱 密度
[W/m･K] [J/g･K] [kg/m3]
土壌 1.26 1.62 1765
コンクリート 1.64 0.88 2450
断熱材 0.028 1.30 700









動となる 2004 年 12月 1日から 2005 年 9月 30日の運転データである．2004 年 12月 1日から 2005
年 1 月 31 日の 2 ヶ月間は，冷却塔の散水ポンプを停止して蓄熱運転を行った(この期間を試運転
期間と呼ぶ)．2005 年 2 月 1 日からは冷却塔の散水ポンプを稼動して蓄熱運転を行い，4 月 20 日
に蓄熱運転を終了した(この期間を蓄熱期間と呼ぶ)．採熱運転は 6 月 20 日から 9 月 30 日まで行
った(この期間を採熱期間と呼ぶ)． 
地盤入口冷水温度と冷水流量の計測値を地盤モデルに入力し，地盤出口冷水温度と地盤との交





表 5.4 土質別の物性値計測結果 






A 1.25 1.50 1673
B 1.21 1.64 1551
C 1.08 1.66 1835
D 1.51 1.69 1823
平均 1.26 1.62 1721
火山角礫質 5.3% E 1.05 1.89 1966
粘性土 18.4% F 1.47 1.56 1763
G 1.28 1.77 1896
H 1.10 1.42 1666






表 5.5 地盤出口冷水温度の誤差 
平均誤差 RMSE
試運転期間 0.33 ℃ 0.40 ℃
蓄熱期間 0.30 ℃ 0.69 ℃
採熱期間 -0.17 ℃ 0.54 ℃  
表 5.6 土壌蓄採熱量の誤差 
実測値 計算値 平均誤差
蓄熱量(試運転期間) 76.8 GJ 85.6 GJ 11.4%
蓄熱量(蓄熱期間) 213.2 GJ 240.6 GJ 12.9%
採熱量 111.6 GJ 125.4 GJ 12.4%





























































































































































































































図 5.21 冷水温度，流量（採熱期間）      図 5.22 採熱量（採熱期間） 
 
















蓄熱量 76.8 GJ 72.6 GJ 74.6 GJ 76.4 GJ 78.1 GJ 79.7 GJ 81.3 GJ 85.6 GJ
誤差 -5.5% -2.9% -0.5% 1.7% 3.8% 5.9% 11.4%
蓄熱量 213.2 GJ 201.8 GJ 208.7 GJ 215.2 GJ 221.3 GJ 227.1 GJ 232.6 GJ 240.6 GJ
誤差 -5.4% -2.1% 0.9% 3.8% 6.5% 9.1% 12.9%
採熱量 111.6 GJ 103.5 GJ 107.2 GJ 110.6 GJ 113.6 GJ 116.3 GJ 118.8 GJ 125.4 GJ














土壌の比熱を 1.0 J/g・K から 1.5 J/g・K まで 0.1 J/g・K 刻みで変化させて蓄採熱量を計算し
た．結果を表 5.7 に示す．比熱を 1.2 J/g・K とすると実測値と計算値が良く一致し，誤差は 1%
未満となることが判る．比熱を 1.2 J/g・K とした時の地盤出口冷水温度の誤差を表 5.8 に示す．











表 5.8 地盤出口冷水温度の誤差（比熱 1.20） 
平均誤差 RMSE
試運転期間 -0.10 ℃ 0.23 ℃
蓄熱期間 0.04 ℃ 0.22 ℃
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( ) 1ctNa ct wi ct woct ct
ct
nct ct w n ct n
cf gU
w N h h
θ θ
=
−= −∑     ……(5.19) 
 , ,( )w s s wo s wict c wQ θ θ−=       ……(5.20) 
 
( ) ( )
( ) ( ){ }, , , ,, , , ,ln
s wo ct wi s wi ct wo
ct w w
s wo ct wi s wi ct wo
Q U A
θ θ θ θ
θ θ θ θ
− − −= − −     ……(5.21) 





  ctQ  ：冷却塔熱交換量      [kJ] 
ctf  ：冷却塔インバータ値      [-] 
  ctg  ：冷却塔ファン風量     [kg/s] 
  cth  ：冷却塔空気のエンタルピ(添字 i：入口， o：出口)  [kJ/kg] 
  ,ct wθ  ：冷水塔循環水温度(添字 i：入口， o：出口)   [℃] 
  ctw  ：冷水塔循環水流量      [kg/s] 
  wc  ：水の比熱      [kJ/kg・s] 
  ctU  ：移動単位数       [kJ・dh/s] 
  ctK  ：総括移動係数         [kW/m2・dh] 
  ctV  ：冷却塔内体積       [m3] 
ctN  ：冷却塔内分割数     [-] 
,w nh  ：温度が循環水温度に等しい飽和空気のエンタルピ  [kJ/kg] 
  ac  ：空気の比熱      [kJ/kg・K] 
sw  ：土壌冷水流量      [kg/s] 
,s wθ  ：土壌冷水温度(添字 i：入口， o：出口)    [℃] 
wA  : 冷却塔熱交換部の総括伝熱係数    [kW/m2・K] 
wU  : 冷却塔熱交換部の伝熱面積    [m2] 
,ct fE  : 冷却塔ファンの消費電力    [kW] 
,ct pE  : 冷却塔循環ポンプの消費電力    [kW], 
 
モデルパラメータは ctU , ctK , ctV , wU , wA , 0 3,...,c c である． ctU , ctK , ctV は表 5.10 に示す機器の
使用を基に値を定める． wU , wA に関してはメーカより情報を得ることができなかったため，実測
データを利用して次式を満たすように定める． 









⎧ ⎫⎪ ⎪−⎨ ⎬⎪ ⎪⎩ ⎭
∑       ……(5.23) 
実測データを用いてモデルの精度を検証する． sw を 20,30,45m3/h と変え，各流量に対して ctf を
40,60,80,100%と変えた時の運転データを計測した．実測値と推定値の比較を図 5.32 に示す．測
定期間全体における冷却塔冷水出口温度の平均誤差は 0.06℃(2.91%)，RMSE は 0.21℃(10.2%)と
なり，モデルは精度よく冷水温度を推定できると判断する． 













⎧ ⎫⎪ ⎪−⎨ ⎬⎪ ⎪⎩ ⎭


































































             3.8235x2+2.9884x3
 
図 5.33 冷却塔のエネルギー消費量 
 
実測データを図 5.33 に示す． ,ct pE は計測値の平均値 2.08kW とする． 
 
(2) ポンプモデル 
ポンプモデルの入力はインバータ値 pf [-]，冷水流量 sw [kg/s]であり，出力はエネルギー消費
量 pE [kW]である．モデル式は Appendix に示す．モデルパラメータ 0a ,…, 4a ， 0e ,…, 4e は性能曲
線を用いて定め，実測データを利用して補正した．実測値とモデル推定値の比較を図 5.34 に示す．
蓄熱用ポンプ PC1 のモデルの平均誤差は-0.011kW(-0.35%)，RMSE は 0.05kW(1.54%)，採熱用ポン





















































図 5.34 ポンプモデルの検証（左：蓄熱用ポンプ PC1，右：採熱用ポンプ PC2） 
 
(3) 全熱交換器モデル 
全熱交換器モデルの入力は外気側入口空気温度 ,o inθ ,外気側入口絶対湿度 ,o inX ,還気側入口空
気温度 ,r inθ ,還気側入口絶対湿度 ,r inX ,通過風量 oaV であり，出力は外気側出口空気温度 ,o outθ ,外
気側出口空気絶対湿度 ,o outX である．モデル式は Appendix に示す．モデルパラメータ
0ha , 1ha , 0aθ , 1aθ は，メーカ提供の性能曲線を基に定める．  
実運転データを用いてモデルの精度を検証する．実測値と計算値の比較を図 5.35,36 に示す．





入力は入口空気温度 ,cc aiθ ,入口空気絶対湿度 ,cc aix ，風量 ccm ，冷水入口温度 ,cc wiθ ，冷水流量 ccw ，
出力は出口空気温度 ,cc aoθ ，出口空気絶対湿度 ,cc aox ，冷水出口温度 ,cc woθ である．モデルのパラメ
ータは表 5.9 に示す情報を基に定める． 
モデルの精度を検証するために，バルブ開度を 20%から 100%まで 20%ごとに変化させた時の











































































































コイルモデルと全熱交換器モデルを用いて，採熱運転時の土壌冷水流量 sw  [kg/s]を求めるモデ
ルを作成する．作成するモデルの概要を図 5.38 に示す．建物全体に空調機は 53 台あるが，これ
ら全てを克明にモデル化せずに代表的なコイルにまとめてモデル化する．本研究では，事務室系




して sw を求める．モデル式を以下に示す． 
   , ,( , , , , , , , )cr out out oa ra ra ra ws o wco spw f x V x Vθ θ θ θ=     ……(5.33) 
   s cc crw k w=        ……(5.34) 
倍数 cck は，2006 年 7 月 1 日から 10 月 31 日までの冷水流量の実測値 sw を用いて，次式を満た
すように定める． 









⎧ ⎫−⎨ ⎬⎩ ⎭∑       ……(5.35) 
式(5.35)を満たす cck は 47.4 となり，空調機の全台数 53 に近い値を得た．冷水流量実測値と推
定値の比較を図 5.39 に示す． sw の誤差は-0.003℃(0.34%)，RMSE は 0.78℃(8.20%)となり，モデ
ルは精度良く sw を推定できると判断する． 
 
 

























転実績値が変化したかを示す．なお，一年目とは 2004 年 12 月から 2005 年 11 月を，二年目とは
2005 年 12 月から 2006 年 11 月を，三年目とは 2006 年 12 月から 2007 年 11 月とする． 
システムの評価に用いるために，システム全体のエネルギー消費量 tE ，蓄熱効率 csη ，採熱効
率 cdη ，システム COP ctη を次式で定義する． 
st ss sdE E E= +        ……(5.36) 
, ,ss ps ct f ct pE E E E= + +       ……(5.37) 























一年目の蓄熱運転は 2005 年 2 月 1 日から 2005 年 4 月 14 日まで行い，採熱運転は 2005 年 6 月
22 日から 2005 年 11 月 11 日まで行った．蓄熱運転時の冷水流量設定値は 50m3/h とし，採熱運転
時のコイル冷水出口温度設定値は 23℃，往ヘッダ出口冷水温度設定値は 19℃である．一年目の運
転実績を表 5.11 に示す．一年目の蓄熱量は 212.8GJ，採熱量は 147.6GJ であり，システム COP は
3.61 となった． 
 



































1) 冷水ポンプのエネルギー消費量の削減を目指し，冷水流量を現状の 50m3/h から 30m3/h に減
らす． 
2) 蓄熱に要するエネルギー消費量の削減と蓄採熱比の向上を目指し，蓄熱運転期間を設計条
件である 4ヶ月(12 月～3月)から，3ヶ月(1 月～3月)，2ヶ月(2 月～3月)に減らす． 
計算結果を表 5.12 に示す．得られた結論を以下に示す． 
1) ケース S1-1 と S1-2 を比較すると，蓄熱時流量を 50m3/h から 30m3/h に変えても蓄採熱量は
ほぼ変わらないことが判る．蓄熱用ポンプのエネルギー消費量は 68%(17.0→5.4GJ)削減し，
蓄熱に要するエネルギー消費量は 24%(47.4→36.0GJ)削減する．システム COP は 2.56 から
3.19 に向上する． 




39.5→29.9GJ)減少し，システム COP は 3.19→3.46→3.95 と向上する． 
以上をまとめると，蓄熱時流量を 30m3/h に減らし，蓄熱運転期間を 2ヶ月とする運転法がシス
テムを有効に利用する運転方法の一つであり，このときのシステム COP は 3.95 となる．ただし，
現在の運転法と比べて採熱量は 19%減少する． 
 





S1-1 50m3/h 411 146 35.5% 17.0 24.0 6.4 47.4 9.6 57.0 2.56
S1-2 415 146 35.1% 5.4 24.1 6.5 36.0 9.6 45.6 3.19
S1-3 1-3月 364 137 37.6% 4.5 20.0 5.4 29.9 9.6 39.5 3.46
































3) 採熱効率の向上を目指し，採熱運転時間を現在の条件である「毎日 8時から 17 時までの 10
時間」から「隔日 8 時から 17 時までの 10 時間」，「毎日 8 時と 13 時から 16 時までの 5 時
間」に変える． 
計算結果を表 5.13 に示す．得られた結論を以下に示す． 
1) ケース D1-1 と D1-2 を比較すると，往ヘッダ温度とコイル出口温度を 1度ずつ上げると採熱
量は 5%(146→153GJ)増え，システム COP は 3.44 から 3.69 に向上することが判る． 
2) ケース D1-1 と D1-3 を比較すると，往ヘッダにて地冷からの冷熱を供給しなければ採熱量は
28%(146→187GJ)増え，システム COP は 3.44 から 4.06 に向上することが判る．従って，地冷
からの冷熱を供給しない運転の方が良いと言える． 







めには冷水出口温度を 26 度以上に設定すべきではない． 
4) ケース D1-4 と D1-7,D1-8 を比較すると，採熱運転時間を現在の条件である「毎日 8 時から
17 時までの 10 時間」から「隔日 8 時から 17 時までの 10 時間」，「毎日 8 時と 13 時から 16
時までの 5時間」に変えると採熱効率は向上するが採熱量は減少し，システム COP は減少す
る．従って，運転条件に関しては，現在の条件である「毎日 8時から 17 時までの 10 時間」
が良い． 








[GJ] 蓄採熱比 蓄熱 採熱 計
D1-1 19 23 370 146 39.5% 32.9 9.6 42.5 15.2 3.44
D1-2 20 24 370 153 41.4% 32.9 8.6 41.5 17.8 3.69
D1-3 23 370 187 50.4% 32.9 13.1 46.0 14.2 4.06
D1-4 24 370 222 59.9% 32.9 17.0 49.9 13.0 4.44
D1-5 25 370 253 68.5% 32.9 21.3 54.2 11.9 4.67
D1-6 26 370 273 73.9% 32.9 25.4 58.3 10.8 4.69
D1-7 隔日 8時～17時 370 178 48.2% 32.9 11.9 44.8 15.0 3.98



















































毎日 8時から 17 時まで採熱を行う運転法が分析したケースの中では最適な運転法であり，現在の
運転法に比べると採熱量は 73%(146→253GJ)増え，システム COP は 3.44 から 4.67 に向上する． 
 
5.4.4 二年目の運転実績 
二年目の蓄熱運転は 2004 年 12 月 4 日から 2006 年 4 月 26 日まで行い，採熱運転は 2006 年 6 月




25℃とした．二年目の運転実績を表 5.14 に示す．二年目の蓄熱量は 374.0GJ，採熱量は 205.1GJ
であり，システム COP は 3.18 となった．蓄熱運転法にケーススタディの結果を反映できなかった









なければいけない．本研究では，目標冷熱量 ,sd rQ [GJ]を定め，各ケースの採熱量がこれに満たな
い場合は，システム COP が aη [-]である人工熱源にて不足分の熱量を補うために必要なエネルギ
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熱量の実績値である 224GJ を目標冷熱量とし， aη は 3.0 とする． 
蓄熱運転法に関するケーススタディとして，蓄熱時の冷水流量を 45,30,20,15,10m3/h の 5 ケー
ス，15,10m3/h 以外の各流量に対して冷却塔ファンインバータ値を 100,75,50,25%の 4 ケースを想
定して，計 14 ケースの計算を行う．シミュレーションの入力条件には一年目の運転データを利用
する．採熱運転条件である冷水コイルの冷水出口温度設定値は全ケースとも 25℃とする．ケース
スタディの結果を表 5.15 と図 5.40～45 に示す．得られた結論を以下に示す． 





ケースで比較すると， tη はインバータ値が 50%の時に最小となる． 
2) ケース S2-3，S2-7,S2-11,S2-13,S2-14 を比較すると，冷水流量を 45，30，20，15，10m3/h と
小さくすると，ポンプのエネルギー消費量はそれぞれ 65%,85%,93%,97%(15.0→5.2→2.2→1.0
→0.4GJ)減少する．蓄熱量は 45，30，20 m3/h はほぼ同じであるが，15 m3/h では 3%，10m3/h
では 8%減少する．15 m3/h では蓄熱量が減るため採熱量も減少し，ペナルティとして加わる人
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図 5.44 目的関数(冷水流量 45m3/h)   図 5.45 目的関数(冷却塔ファン 50%) 




S2-0 0 0 - 224.0 0 0 0 0 0 0.00 74.7 74.7 1.00
S2-1 100% 361 224 62.0% 0.0 12.1 32.9 8.0 53.0 15.7 68.7 0.0 68.7 0.92
S2-2 75% 349 215 61.6% 9.1 13.2 21.2 8.7 43.1 15.0 58.1 3.0 61.2 0.82
S2-3 50% 326 200 61.5% 23.5 15.0 13.3 9.9 38.1 14.0 52.1 7.8 59.9 0.80
S2-4 25% 272 161 59.3% 62.8 17.8 9.1 11.7 38.6 10.9 49.5 20.9 70.4 0.94
S2-5 100% 362 223 61.5% 1.3 4.8 33.8 8.2 46.7 15.5 62.3 0.4 62.7 0.84
S2-6 75% 349 214 61.3% 9.7 5.2 21.4 8.9 35.5 15.0 50.4 3.2 53.7 0.72
S2-7 50% 327 200 61.2% 24.1 5.8 13.4 10.0 29.2 13.9 43.0 8.0 51.1 0.68
S2-8 25% 273 163 59.6% 61.1 6.9 9.1 11.7 27.6 11.1 38.7 20.4 59.1 0.79
S2-9 100% 357 220 61.6% 4.2 1.8 35.9 8.7 46.4 15.5 61.9 1.4 63.3 0.85
S2-10 75% 344 209 60.7% 15.0 2.0 22.6 9.3 33.9 14.5 48.4 5.0 53.4 0.72
S2-11 50% 322 193 59.9% 30.8 2.2 13.9 10.4 26.5 13.3 39.8 10.3 50.0 0.67
S2-12 25% 271 158 58.5% 65.5 2.5 9.1 11.9 23.5 10.8 34.3 21.8 56.1 0.75
S2-13 15m3/h 50% 315 187 59.3% 37.0 1.0 14.4 10.7 26.2 12.3 38.4 12.3 50.8 0.68





































計算結果を表 5.16 に示す．得られた結論を以下に示す． 
1) ケース D2-1 と D2-2,D2-3 を比較すると，冷水出口温度を可変にして一カ月ごとに上昇させ
ると，採熱量は減りシステム COP は小さくなることが判る．これは採熱運転初期の冷水還
り温度が低いために採熱運転初期の採熱量が減少するからである． 




3) ケース D2-1 と D2-6～8 を比較すると，冷水出口温度を山型に変化させると採熱量，システ
ム COP ともに向上することが判る．温度を山型に変化させると 8 月に効率よく採熱するこ
とができる． 




ントに採熱できることが判った．流量を 15m3/h とすると，採熱量は 197.5GJ となりシステ







が振動して動作が不安定になったため，蓄熱時の冷水流量は 30 m3/h とし，冷却塔ファンのイン
バータ値は 50%とした．採熱運転条件はケーススタディの結果を基に冷水流量を 15 m3/h で一定と
した．三年目の運転実績を表 5.16 に示す．三年目の蓄熱量は 280.3GJ，採熱量は 189.9GJ であり，



















D2-1 温度一定 25℃ 279.4 176.0 63.0% 586 21.93 9.71 34.23 12.74 18.13 5.56
D2-2 23→24→25→26℃ 279.4 162.6 58.2% 535 21.93 10.59 36.59 12.74 15.36 5.00
D2-3 23.5→24.5→25.5→26.5 279.4 162.1 58.0% 501 21.93 10.75 40.11 12.74 15.07 4.96
D2-4 26→25→24→23℃ 279.4 132.3 47.3% 373 21.93 5.91 30.73 12.74 22.36 4.75
D2-5 26.5→25.5→24.5→23.5℃ 279.4 139.0 49.8% 412 21.93 7.01 32.15 12.74 19.83 4.80
D2-6 26→27→26→25℃ 279.4 184.0 65.9% 632 21.93 7.29 26.48 12.74 25.25 6.30
D2-7 26.5→27.5→26.5→25.5℃ 279.4 182.0 65.1% 660 21.93 4.66 19.37 12.74 39.08 6.84
D2-8 27→28→27→26 279.4 152.0 54.4% 511 21.93 2.52 14.70 12.74 60.44 6.22
D2-9 20m3/h 279.4 203.9 73.0% 752 21.93 5.13 20.00 12.74 39.73 7.53
D2-10 15m3/h 279.4 197.5 70.7% 756 21.93 3.70 15.00 12.74 53.44 7.71













































率は 7.9 から 12.3 に，採熱効率は 11.0 から 50.6 に向上した．システム COP はほぼ倍になり，3.61















熱量は 31%(213.4→280.3GJ)，採熱量は 30%(145.1→189.9GJ)増加し，蓄熱効率は 7.9 から










表 5.17 三年間の実績値の変化 
蓄熱量 消費電力 効率 蓄熱量 消費電力 効率
256 GJ 154 GJ
推
定
冷水流量 : 50 m3/h
運転期間: 4 months
411.0 GJ 47.4 GJ 8.7
実
績
冷水流量 : 50 m3/h
運転期間 : 2 months
213.4 GJ 27.0 GJ 7.9
推
定 コイル冷水出口温度 : 23 
oC 146.0 GJ 9.6 GJ 15.2 2.56
実
績 コイル冷水出口温度 : 23 
oC 145.1 GJ 13.2 GJ 11.0 3.61
推
定
冷水流量 : 30 m3/h
運転期間 : 4 months




運転期間 : 3 months
374.1 GJ 55.5 GJ 6.7
推
定 コイル冷水出口温度 : 25 
oC 195.0 GJ 15.4 GJ 12.7 3.79
実
績
コイル冷水出口温度 : 25 oC
バイパス弁開放




冷却塔ファンインバータ値 : 50 %
運転期間 : 3 months




冷却塔ファンインバータ値 : 50 %
運転期間 : 3 months
280.3 GJ 22.8 GJ 12.3
推
定 冷水流量 : 15 m
3/h 197.5 GJ 3.70 GJ 53.4 7.71
実
績 冷水流量 : 15 m
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されている ESCO（Energy Service Company）事業を実施するうえでの大きな課題となっている．










6.2 実 ESCO プロジェクトにおけるベースライン補正手法の比較検討 













6.2.1 分析対象とした各種ベースライン推定手法  
5 つの ESCO 事業者（事業者α , β , γ ,ε ,η とする）が省エネルギー改修を行った 12 施設（建物





事業者の補正ベースライン推定モデルを ESCO モデルと呼ぶ． 
 









C 複合施設 8,344 ガス灯油焚き吸収冷温水機(300RT)ガス灯油切替専焼方式ボイラ(150RT)
D 病院 68,841 ガス吸収冷温水機(2000RT), 空冷ヒートポンプ(450RT)ガス焚蒸気ボイラ(換算蒸発量3600kg/h×3台)
E 複合施設 21,585 ガス吸収冷温水機(540RT)
γ F 庁舎 21,084 ガス吸収冷温水機(620RT)
ε G 複合施設 18,738 ガス吸収冷温水機(640RT)
H 事務所 7,271 ガス吸収冷温水機(280RT)
I 事務所 7,783 ガス吸収冷温水機(160RT)
J 事務所 7,695 ガス吸収冷温水機(320RT)
K 事務所 6,605 ガス吸収冷温水機(198RT)















  , 0e mE a=         ……(6.1) 
2) 定数と外気温以外の説明変数の 1次式 
  , 0 .
1
n
e m i i m
i
E a b X
=
= +∑        ……(6.2) 
3) 外気温の 1次式 
  , 1 , 0e m o mE a aθ= +          ……(6.3) 
4) 外気温と外気温以外の説明変数の 1次式 
  2, 2 , 1 , 0e m o m o mE a a aθ θ= + +             ……(6.4) 
5) 外気温の 2次式  
  , 1 , 0 ,
1
n
e m o m i i m
i
E a a b Xθ
=
= + +∑        ……(6.5) 
 
ここで， 
,e mE  ： m月の補正ベースラインの推定値   
[電力：kWh, ガス：Nm3, 灯油：ℓ,水道：m3] 
ia , ib  ： モデル係数       [-] 
n  ： 外気温以外の説明変数の個数     [-] 
,i mX  ： m月の外気温以外の説明変数の月平均値 (単位は，説明変数によって異なる) 




る実績値 ,r mE を，各月の日数 md [日]，設備の稼働日数 eqd [日]を用いて式(6.6),(6.7)で補正し，
かつ推定モデルより求めた補正ベースライン ,e mE を式(6.8),(6.9)で更に補正することをいう． 
  , ,
30
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=            ……(6.7) 
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  , ,30
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d
E E=            ……(6.9) 
ここで， 
 ,rd mE  ： 日数補正したエネルギー消費量の実績値 
,r mE  ： m月のエネルギー消費量の実績値 
,ed mE  ： 日数補正した補正ベースラインの推定値 
       上記３つの Eの単位は[電力：kWh, ガス：Nm3, 灯油：ℓ,水道：m3] 
全ての事業者が電力，ガス，水道，灯油に分けて推定モデルを作成しており，建物 B では灯油
を更に空調用とボイラ用に，建物 D では水道を空調用と一般用に分けてモデル化している．建物
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= + − + −∑    ……(6.10) 
ここで， 
,e mE  ： 月積算エネルギー消費量の改修前３年間の平均値 
        [電力：kWh, ガス：Nm3, 灯油：ℓ,水道：m3] 
,o mθ  ： ,o mθ の改修前３年間の平均値          [℃] 
,i mX  ： ,i mX の改修前３年間の平均値  (単位は説明変数によって異なる) 
 
シミュレーションにより，外気温，職員数，空調機器の稼動時間が変化した時のエネルギー消





表 6.2 ESCO 各社の補正ベースライン推定モデル 
(■は，その説明変数や日数補正がモデルに取り入れられていることを示す) 
職員 入院者 外来者 熱源 空調機 回数 率
夏期 (6～9月) 式(4) 2 ■
冬期 (10～5月) 式(4) 2 ■
ガス 2.964 通年 式(5) 1
水道 1.533 通年 式(3) 1
夏期 (5～10月) 式(3) 1
冬期 (11～4月) 式(3) 1
夏期 (5～10月) 式(3) 1
冬期 (11～4月) 式(3) 1
夏期 (5～10月) 式(4) 2 ■
冬期 (11～4月) 式(2) 1 ■
夏期 (5～10月) 式(5) 1 ■ ■
冬期 (11～4月) 式(5) 1 ■ ■
夏期 (5～10月) 式(3) 1 ■ ■
冬期 (11～4月) 式(1) 0
夏期 (5～10月) 式(1) 0
冬期 (11～4月) 式(5) 1 ■ ■
夏期 (5～10月) 式(5) 1 ■ ■
冬期 (11～4月) 式(3) 1 ■ ■
夏期 (5～10月) 式(5) 1 ■
冬期 (11～4月) 式(1) 0 ■
夏期 (5～10月) 式(5) 1 ■
冬期 (11～4月) 式(5) 1 ■
夏期 (5～10月) 式(5) 1 ■
冬期 (11～4月) 式(1) 0
水道(一般) 1.326 通年 式(2) 3 ■ ■ ■ ■
夏期 (4～10月) 式(5) 1 ■
冬期 (11～3月) 式(4) 2 ■ ■
夏期 (4～10月) 式(5) 1 ■
冬期 (11～3月) 式(4) 2 ■ ■
夏期 (4～10月) 式(5) 1 ■
冬期 (11～3月) 式(1) 0 ■
電力 1.077 通年 式(5) 1
夏期 (5～10月) 式(4) 2 ■
冬期 (11～4月) 式(4) 2 ■
夏期 (5～10月) 式(3) 1
冬期 (11～4月) 式(1) 0
夏期 (6～9月) 式(4) 2 ■
冬期 (10～5月) 式(4) 2 ■
夏期 (6～9月) 式(4) 2 ■
冬期 (10～5月) 式(1) 0
電力 0.109 各月 式(10) 15 ■ ■ ■
ガス(空調) 0.057 各月 式(10) 9 ■ ■ ■
水道 0.038 各月 式(10) 15 ■ ■ ■
電力 0.173 各月 式(10) 25 ■ ■ ■
ガス(空調) 0.027 各月 式(10) 14 ■ ■ ■
水道 0.033 各月 式(10) 25 ■ ■ ■
電力 0.132 各月 式(10) 11 ■ ■ ■
ガス(空調) 0.045 各月 式(10) 7 ■ ■ ■
水道 0.023 各月 式(10) 11 ■ ■ ■
電力 0.112 各月 式(10) 15 ■ ■ ■
ガス(空調) 0.008 各月 式(10) 9 ■ ■ ■
水道 0.038 各月 式(10) 15 ■ ■ ■
電力 0.590 各月 式(10) 59 ■ ■ ■
ガス(空調) 0.108 各月 式(10) 33 ■ ■ ■


















































































6.2.2 各種ベースライン補正手法の比較  






ESCO モデルの係数，モデルを作成する際に用いたエネルギー消費量 ,r mE ，説明変数 ,o mθ , ,i mX を得
ている．改修前３年間の ,o mθ と ,i mX をモデルに入力して得られる ,e mE と，真値 ,r mE との差で各モ
デルの推定精度を評価する．夏期の相対誤差 ,r se [-]，冬期の相対誤差 ,r we [-]，年間の相対誤差






, , , , , , ,
1 1
( ) 3 3
e s e s
s s s s
m m
r s e i j r i j s r i j s
j i m j i m
e E E n E n
= = = =
⎧ ⎫⎧ ⎫ ⎛ ⎞⎪ ⎪ ⎪ ⎪⎜ ⎟= −⎨ ⎬ ⎨ ⎬⎜ ⎟⎪ ⎪ ⎪ ⎪⎩ ⎭ ⎝ ⎠⎩ ⎭















e s e w
s s s w
e s e w
s s s w
m m
r i j s r s r i j w r w
j i m j i m
r y m m
r i j s r i j w
j i m j i m
E n e E n e
e
E n E n
= = = =
= = = =
⎧ ⎫ ⎧ ⎫⎛ ⎞ ⎛ ⎞⎪ ⎪ ⎪ ⎪⎜ ⎟ ⎜ ⎟+⎨ ⎬ ⎨ ⎬⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎪ ⎪ ⎪ ⎪⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎩ ⎭ ⎩ ⎭= ⎛ ⎞ ⎛ ⎞⎜ ⎟ ⎜ ⎟+⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎝ ⎠ ⎝ ⎠
∑ ∑ ∑ ∑
∑ ∑ ∑ ∑
   ……(6.12) 
ここで， 
,s sm  ： 夏期の開始月       [-] 
,e sm  ： 夏期の終了月       [-] 
sn  ： 夏期の月の数       [-] 
, ,e i jE  ： 改修 j年前のm月の補正ベースライン推定値 
, ,r i jE  ： 改修 j年前のm月の補正ベースライン実績値 
    上記２つの Eの単位は[電力：kWh, ガス：Nm3, 灯油：ℓ,水道：m3] 
,s wm  ： 冬期の開始月       [-] 
,e wm  ： 冬期の終了月       [-] 
wn  ： 冬期の月の数       [-] 
cC  ： 改修前 3年間の積算光熱水費            [円/3年] 
 cC  ： 全要素の cC の平均値             [円/3年] 
 
ただし，式(6.11)の添字 sは冬期の場合wとする．ESCO モデルは業者の区分に従い表 6.2 に示
すように夏期と冬期に分け，単純モデルは，5～10 月を夏期，11 月～4月を冬期とした． 
また，各要素の改修前 3年間の積算光熱水費 cC [円/3 年](表 6.2)を用いて，コストで重み付け


































































































































=          ……(6.13) 
ESCO 事業者より提供された ESCO モデルの係数と ,r mE ， ,o mθ ， ,i mX の実測値を用いて，ESCO モ
デルによる ,e mE と単純モデルによる ,e mE を求める．図 6.1～6 に建物 Hの電力消費量，建物 Gのガ
ス消費量，建物 Dの水道使用量の ,r mE と ,e mE を示す．また，図 6.7,8 に ESCO モデルと単純モデル







2) 外気温以外の説明変数を取り入れた ESCO モデルの ,r ye は，単純モデルと比べて約 5.2%(17.1→
11.9%)小さい(図 6.10)．特に，建物 Gのガス消費量は室の使用率を説明変数として取り入れる
ことで約 8.5%(25.8→17.2%)推定精度が向上している． 




精度は単純モデルと余り変わらない．建物 H の電力消費量の誤差は ESCO モデルの方が約
6.1%(12.0→5.9%)小さいが，単純モデルの方が精度が良い要素もある．しかし，手法が公開さ
れておらず係数の決定方法が判らないため，誤差の要因を分析することは困難である． 
5) ,c yY で比較すると，建物 Dのガス消費量は約 2.2%(15.2→17.4%),建物 Gのガス消費量は約
2.3%(4.6→6.9%)，ESCO モデルの方が精度が良い(図 6.14)．一方，建物 Bの電力消費量は約
2.5%(32.0→29.5%),建物 Bのガス消費量は約 2.3%(46.7→44.4%)単純モデルの方が精度が良い．  
 
(2) ASHRAE のモデル式による検討 
ASHRAE では，実績値を用いて補正ベースラインのモデル式を自動的に作成するツールを開発し
配布している 3)．本章では，このツールを利用してモデルを作成し，ESCO モデルと比較する． 
ASHRAE のモデル式を以下に示す． 
1) 4P モデル 
  , 1 2 , 4 3 , 4( ) ( )e m o m o mE a a a a aθ θ− += + − + −      ……(6.14) 
2) 4PMVR モデル 
  , 1 2 , 4 3 , 4 ,
1
( ) ( )
n
e m o m o m i i m
i
E a a a a a b Xθ θ− +
=







































































































































































































































































単純  ： 282%
ESCO： 118%
単純  ： 118%
 
































































図 6.9 ,r ye の比較          図 6.10 ,r ye の比較             図 6.11 ,r ye の比較 























































































































































































図 6.14 ESCO モデルと単純モデルの推定誤差をコストで重み付けした誤差 
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3) 5P モデル 
  , 1 2 , 4 3 , 5( ) ( )e m o m o mE a a a a aθ θ− += + − + −     ……(6.16) 
4) 5PMVR モデル 
    , 1 2 , 4 3 , 5 ,
1
( ) ( )
n
e m o m o m i i m
i
E a a a a a b Xθ θ− +
=








x a a x





x a x a
x a
x a
− − ≤⎧− = ⎨ >⎩        ……(6.19) 
ASHRAE のモデルの特徴は，中間期のエネルギー消費量を考慮している点である．4P モデル，5P
モデルの概形を図 6.15,16 に示す．4P モデルは１年間を夏期と冬期に分けてモデル化を行う．5P
モデルは通年で一つのモデルとなるように連続した関数となっている．4PMVR モデル，5PMVR モデ
ルは外気温以外の説明変数を組み込むことができる． 





建物 C の水道使用量(一般)と建物 E～L の電力消費量，ガス消費量，水道使用量に関しては
4PMVR,5PMVR モデルを作成できなかった． 
図 6.17～22 に建物 Bのガス消費量，建物 Cの電力消費量，建物 Kのガス消費量の ,e mE と ,r mE を
示す．また，図6.23～27にESCOモデルと4P,5Pモデルの ,r se ， ,r we , ,r ye を，図6.28,29に4PMVR,5PMVR
































































































































































































































































































































































































































 4P    ： 202%
 5P    ： 634%
ESCO： 118%
 4P    ： 47.2%
 5P    ： 49.4%
 























































































































































































































































































図 6.26  回帰式による ESCO モデル     図 6.27  シミュレーションによる 
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図 6.25 ESCO モデルと 4PMVR,5PMVR モデルの ,r ye  図 6.25 ESCO モデルと 4PMVR,5PMVR モデルの ,r ye  
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1) ESCO モデルと 4P,5P モデルで ,r ye を比較すると，4P,5P モデルの方が精度が良いものが多い．
建物 Eのガスは 4Pモデルで約 5.7％(15.1→9.4%),5P モデルで約 4.0%(15.1%→11.1%)精度が向
上している．これは，4P,5P モデルは係数の数が多く(4P モデルでは年間で 8 個，5P モデルで
は 5個)，中間期のエネルギー消費量も推定できるためと考えられる．建物 F,G のガス消費量の
ように，ESCO モデルの方が精度が良い場合もあるが，これは ESCO モデルでは外気温以外の説
明変数を考慮しているためである．一方，ESCO モデルでは外気温以外の説明変数を考慮してい
る建物 Aの電力消費量と建物 Fのガス消費量に関しては，4P,5P モデルの方が精度が良い． 
2) シミュレーションの結果をもとに作成した ESCO モデルと 4P,5P モデルで ,r ye を比較すると，建
物 Hの電力消費量，建物 H,J のガス消費量では ESCO モデルの方が約 5.0%小さい．一方，建物 K
のガス消費量は，4Pモデルでは約9.1%(20.4→11.3%),5Pモデルでは約8.9%(20.4→11.5%)，ESCO
モデルより精度が向上する． 
3) ESCO モデルと 4PMVR，5PMVR モデルで ,r ye を比較すると，5PMVR で推定した建物 Gのガス消費量
と水道使用量以外は ASHRAE モデルの方が小さくなる．特に，建物 Eのガス消費量は，4PMVR モ









式(6.5)を選び，通年で 1 つのモデルを作成している．本報告でもこれに従いモデルを作成する． 
 


























図 6.30 建物 Aのガス消費量（日積算値） 
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y = 17.781x2 - 509.04x + 8253
R2 = 0.8451



























図 6.31 建物 Aのガス消費量    図 6.32 建物 Aのガス消費量  
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実績値(月積算値) 推定値(日積算値によるモデル) 推定値(月積算値によるモデル) 推定値(休日分離した日積算値によるモデル)
データ欠損
 
 図 6.33 建物 Aのガス消費量推定結果 
 
ガス消費量の日積算値と外気温の関係を図 6.30 に，日積算値より作成した月積算値と外気温の











有効性を検証する．前節で述べたとおり，多くの ESCO 事業者は簡単な回帰式による方法(Option 






る複合施設に対しては， Option C による手法で補正ベースラインを推定することは難しいが，







































































る．対象建物は大阪府枚方市にある庁舎であり，地上 4 階，地下 1 階建て，延床面積は 6,169m2,
空調面積は 3,942m2である．この建物の空調システムの概要を図 6.35 に，エネルギー消費機器を








目を表 6.4～7 に示す．表 6.4 はエネルギー計量メータによる計測項目であり，表 6.5 は ESCO 事
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業者が設置した計量メータによる計測項目である．本研究では更に，表 6.6 に示す項目を 2005 年
8 月から実測している（これを長期実測項目と呼ぶ）．また，機器の性能のモデル化に要するデー
タを取得するために，2005 年 9 月 14 日～16 日,20 日の 4 日間，表 6.7 に示す詳細な実測を行っ
た（これを短期実測項目と呼び，短期実測を行った期間を短期実測期間と呼ぶ）．これらの実測値
から，熱源負荷の 1時間積算値 mq [kW]を次式で求める． 
 { }2 5 , , ,
1 0
( ) ( ) ( ) ( )m pw wr n wi n wo n
n k
q t c v t k t t k t t k tθ θ
= =
⎡ ⎤= − Δ − Δ − − Δ⎣ ⎦∑∑     ……(6.20) 
ここで， 
pwc  ： 水の比熱         
 [kJ/kg･K] 
,wr nv  ： 熱源の冷水流量( R-1 に対して n =1,R-2 に対して n =2 )          [kg/s] 
tΔ  ： 計測時間間隔       [s] 
,wi nθ  ： 熱源の冷水入口温度( R-1 に対して n =1,R-2 に対して n =2 )       [℃] 
,wo nθ  ： 熱源の冷水出口温度( R-1 に対して n =1,R-2 に対して n =2 )     [℃] 
以後， mq を熱負荷の実測値とする． 
 
表 6.3 対象建物のエネルギー消費機器の内訳 
エネルギー 系統 機器 名称 定格値 周波数設定値
R-1 3.9 kW -
R-2 2.0 kW -
冷却塔ファン CT 4.4 kW -
P1-1 5.5 kW 60 Hz
P1-2 3.7 kW 45 Hz
P2-1 11 kW 52 Hz
P2-2 7.5 kW 59 Hz
監視盤 - 10 kW -
２次ポンプ (ファンコイル系統) P-9 3.7 kW -
２次ポンプ (空調機系統) P-10 3.7 kW -
AHU-1 11 kW 38 Hz
AHU-2 11 kW 53 Hz
AHU-3 11 kW 57 Hz
AHU-4 3.7 kW 51 Hz
AHU-5 2.2 kW 33 Hz
空調機 (サーバ室) AHU-PC 3.0 kW -
便所排風機 FAN-TW 2.2 kW -
P-L1 9.59 kW -
P-L2 13.1 kW -
エレベータ - - -
ファンコイルユニット (33台) - 10.22  kW -
照明 (27.5W × 344本) - 9.46 kW -
照明 (50W × 9本) - 0.45 kW -
ノートパソコン (50W × 273台) 13.7 kW -
コピー機 (800W × 40台) 32.0 kW -
サーバ (14台) - 7.7 kW -
R-1 40.9 Nm3/h -
R-2 27.3 Nm3/h -
低圧 一般ガス - - -
空調 冷却塔補給水 CT - -











































図 6.35 対象建物の空調システム 
 






















表 6.6 計測項目（本研究用，長期計測項目，2005 年 8 月 2日～） 
計測項目 計測周期 計測機器
外気温湿度 (屋上) 10分 簡易自動計測器
全天日射量 (屋上) １分 簡易日射計
室内温湿度 (西棟各階１点) 10分 簡易自動計測器
外気取入量 10分 熱線風速計
 ガス消費量 (R-1,2) 10分 ガス流量計




表 6.7 計測項目（本研究用，短期計測項目，4日間のみ計測） 
計測項目 計測周期 計測機器




















図と断面図を図 6.37 と図 6.38 に，壁の構成を表 6.8 に，内部発熱を表 6.9 に示す．在室者数は，
建物の常勤者数(260 人)を空調面積(3942m2) で除して求めた．照明機器の発熱量は実際に灯具の
台数を数え（0.6 台/m2），メーカのカタログより発熱量を 38.5 W/台として求めた．OA 機器の発熱
量は，室内にあるパソコン，コピー機の台数を数え，１台あたりの発熱量を乗じて求めた．例と








図 6.36 対象建物平面図 
(灰色部分：非空調エリア) 
 
表 6.8 西棟の壁の構成 
（室内側から順に示す．( )内は厚さで単位は mm）
外壁 モルタル(20), 普通コンクリート(150), 軽量コンクリート(20)
内壁 (構造壁) モルタル(20), 普通コンクリート(150), モルタル(20)
内壁 (間仕切り壁) 石綿ストレート(6), プラスター(9), 静止空気層(120),
プラスタ-(9), 石綿ストレート(6)






























図 6.37 西棟平面図     図 6.38 西棟断面図 
 

















表 6.10 OA 機器顕熱発熱量算出に用いた値（西棟） 
発熱機器 台数 1台あたり発熱量
ノートパソコン 46 40W *)
デスクトップパソコン 4 200W 4)
ラインプリンタ 8 500W 4)





1) 第一，第二レベル近似法の気象データには，建物から約 20km 離れた大阪管区気象台の計測値
を用いる．第三レベル近似法では，建物屋上で計測した値を用いる．直達日射量は，全天日
射量の計測値を直散分離して求めた．風向と風速は，通常計測せず，地域性があるため気象







4) 建物の運転管理者へのヒアリングで，9:00～12:00,13:00～18:00 まではほぼ 100%の人が建物





















































図 6.40 ( )mq t と , 1( )s Lq t ， , 3 ( )s Lq t の比較 
作成したモデルを用いて，2005 年 8 月 10 日から 9月 30 日の熱負荷推定値 ( )sq t [kw]を求め，実
測値 ( )mq t と比較する．ここで，第一，第二レベル近似法によるモデルの熱負荷推定値を , 1( )s Lq t ，
第三レベル近似法によるモデルの熱負荷推定値を , 3 ( )s Lq t とする． 
まず，短期実測期間における ( )mq t と , 1( )s Lq t ， , 3 ( )s Lq t の一時間積算値を比較する．一例として，
9月 14，15 日の結果を図 6.40 に示す．短期実測期間 4日間の空調運転時間における ( )mq t と , 1( )s Lq t
の平均誤差は 9.9%,平方根二乗平均誤差(以下，%RMSE とする)は 14.5%， ( )mq t と , 3 ( )s Lq t の平均誤
差は 2.7%,%RMSE は 9.2%となる．この結果は，モデルは熱負荷の一時間積算値のプロファイルを
精度よく推定できることを示している．第一，第二レベル近似法と第三レベル近似法の平均誤差
の差は 7.2%，%RMSE の差は 5.3%である． 
次に，全計算期間における ( )mq t と , 1( )s Lq t ， , 3 ( )s Lq t 日積算値を比較する．短期実測期間以外は熱
源の出入口冷水温度と冷水流量を計測していないため ( )mq t は不明である．熱源 R-1,R-2 のガス消
費量は熱負荷と似た挙動を示すことが予想されるため，実測したガス消費量の日積算値 rG [Nm3]
を用いて熱負荷を推定する．短期実測期間のガス消費量計測値の日積算値 rG と熱負荷測定値の日
積算値 mQ [kW]を用いて，次式で定義する rqk を求める． 
  , ,
1 1
N N



























図 6.41 日積算熱負荷の実測値と推定値の比較 
 
 ここで， 
mQ  ： 熱負荷推定値の日積算値                 [kWh] 
rG  ： 熱源ガス消費量の日積算値                     [Nm3] 
 
















r r r r
q tL t
q q
= +           ……(6.22) 
ここで， 
 sq  ： 熱負荷推定値の１時間積算値            [kWh] 
1,r rq  ： 熱源 R-1 の定格処理熱量             [kW] 
2,r rq  ： 熱源 R-2 の定格処理熱量             [kW] 
 
a) 直焚吸収式冷温水発生機(R-1,R-2)のガス消費量 
ガス消費量 ( )rg t [Nm3/h]は，次のモデル式を用いて求める． 
  ( )1, 2,( ) ( ) ( )r a r r r r rg t t q q k tδ= +        ……(6.23) 
























































図 6.42 吸収式冷温水発生器の性能曲線（左：R-1，右：R-2） 
ここで， 
aδ  ： 空調システムの運転状態 (0 のとき OFF,1 のとき ON)       [-] 
rk  ： 単位負荷あたりのガス消費量        [Nm3/h･kW] 
cwθ  ： 熱源の冷却水入口温度               [℃] 
 
対象建物の熱源機器のメーカは，冷凍能力とガス消費量に比例関係があると仮定して性能曲線
を描いている．本研究でもこれらに比例関係があるとしてモデル化を行う．モデルの入力は ( )L t ，
( )θcw t と ( )a tδ ，出力は ( )rg t であり，パラメータは 0 1 2 0 1 2{ , , , , , }a a a b b b である． 
第一，第二レベル近似法では，モデルパラメータは，メーカ提供の性能曲線より{ L , rg ,θcw }
の値を，最小二乗法を用いて定める．図 6.42 に性能曲線を示す．第三レベル近似法では，短期実
測期間の計測値を用いて最小二乗法によりパラメータを定める．図 6.42 に Lと rg の計測値の散布
図を示す．実機器のガス消費量は性能曲線の値よりも約 20%大きい． 
 
b) 2 次ポンプ(PC-9,PC-10)の電力消費量 
ポンプ PC-9,10 の回転数はヘッダ間圧力が一定となるように自動制御されているが，これをモ
デル化せずに Lと spE は線形関係があると仮定してエネルギー消費量を求める．モデル式を以下に
示す． 
( )( )9, 10,( ) ( ) ( )δ= + +sp a p r p r sp spE t t E E a L t b       ……(6.28) 
ここで， 
 kE  ： 機器 kの電力消費量             [kWh] 
( k sp= :二次ポンプ， 9p ：ポンプ PC-9, 10p ：ポンプ PC-10) 
 
第一，第二レベル近似法では． 0=L のとき 0=spE ， 1=L のとき 9, 10,= +sp p r p rE E E となるように，
spa =1, spb =0 とする．第三レベル近似法では，短期実測期間の Lと spE の実測値を用いて ,sp spa b を
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定める． Lと spE の実測値の関係を図 6.43 に示す．これより spa ＝1.042, spb =0.123 となる． 
 
c) 熱源システム機器の電力消費量 
熱源システム機器の電力消費量 rsE [kW]は Lと線形関係があると仮定して，次式を用いて求める． 
    ( )( ) ( ) ( )δ= +rs a k rs rsE t t E a L t b         ……(6.29) 
  1 2 11 12 21 22k r r ct p p p pE E E E E E E E= + + + + + +        ……(6.30) 
ここで， 
kE  ： 機器 kの電力消費量         [kWh] 
( 1r :熱源 R-1, 2r :熱源 R-2, ct :冷却塔， 11p ：ポンプ PC-11, 
12p :ポンプ PC-12, 21p ：ポンプ PC-21, 22p :ポンプ PC-22) 
 
第一，第二レベル近似法では， kE は各機器の定格電力消費量の和とする．インバータが付いて






fE E ⎛ ⎞= ⎜ ⎟⎝ ⎠        ……(6.31) 
ここで， 
kf  : 機器の設定周波数                    [Hz] 
 
第三レベル近似法では， kE は計測値の平均値とする． 
対象建物では，2 台の熱源機器のうち，積算稼働時間が短い機器をまず稼動させ，稼動した機
器の負荷が定格能力の 90%を越えれば，もう一台の機器を稼動させる．従って， 0 0.45≤ <L のと



























































冷却塔の補給水量 ctw [m3/h]は Lと線形関係があるとして次式で求める． 
  ( ),( ) ( ) ( )δ= +ct a ct w ct ct ctw t t k v a L t b      ……(6.32) 
ここで， 
 ctk  ： 冷却水流量に対する補給水の割合         [-] 
,w ctv  ： 冷却水流量定格値(=250m3/h)       [m3/h] 
 
ctk は冷却水流量に対する補給水の割合であり，文献 6-8)より 0.0123 とする．第一，第二レベル
近似法では， cta =1, ctb =0 とする．第三レベル近似法では，短期実測期間の実測値を用いて cta ， ctb











⎛ ⎞= +⎜ ⎟⎝ ⎠∑ac a a n twnE t E E       ……(6.33) 
ここで， 
 kE  ： 機器 kの電力消費量             [kWh] 
( ,a n：空調機 ( 1,...,5)n n = ， tw：便所排風機，) 
 
第一，第二レベル近似法では， ,a nE は式(6.31)と同様に設定周波数と定格電力より定まる値と








plE [kW]とエレベータの消費電力 evE [kW]の和として次式で求める． 
  ( )( )δ= +i b pl evE t E E             ……(6.34) 







hk m vE n
n h
⎛ ⎞= ⎜ ⎟⎝ ⎠
       ……(6.36) 
ここで， 
 kE  ： 機器 kの電力消費量         [kWh] 
( i：間欠運転機器， c ：照明・コンセント， cn：昼夜連続運転機器， 
    pl ：揚水ポンプ， ev：エレベータ) 
bδ  ： 建物の使用状態 (0 のとき未使用,1 のとき使用)         [-] 
dE  ： 衛生動力以外の動力系の消費電力             [kW] 
plr  ： 全動力中の衛生動力の割合(=0.008)6-9)               [-] 
evn  ： エレベータの台数                 [台] 
evk  ： 速度制御方式により決まる係数              [-] 
evm  ： 定格積載量               [kg] 
evv  ： エレベータの定格速度             [m/s] 
yh  ： 一般ビルにおける年間平均稼動時間       [hour] 
dn  ： 年間平日日数         [日] 
dh  ： 1 日あたりの運転時間            [hour/日] 
 
メーカの資料6-10)より evk =0.025, evm =750kg, evv =60m/s, yh =2000時間となり，対象建物では evn =1
台， dn =240 日, dh =9 hour/日であることより evE は 1.21kW となる．第三レベル近似法では，電力




る照明とコンセントの消費電力率 ( )er t [-]を用いて求める 6-11)．ここで， ( )er t は ( )cE t の日積算値
を 1とした時の各時刻で消費する電力の割合である. 
( )cE t は平日と休日に分けて定める．平日の 9:00～17:00 の ( )cE t は電力の一般系に属する機器




( ) ec cr
e d
r tE t E
r
=              ……(6.37) 
ここで， ,e dr は 9:00～17:00 の ( )er t の平均値であり，値は 0.0814 である． 









=              ……(6.38) 



















 = 0.98 %
 





















図 6.46  照明・コンセントの電力消費率（庁舎，夏期）9) 
 
第三レベル近似法では，一般系の電力計測値より ( )cE t を求める．平日と休日の計測値の平均値






似法では，これらの電力消費量 cnE [kW]は定格消費電力の合計値 13.0kW とする.第三レベル近似法




gg [Nm3/h]を求める 6-11)． gr は， ( )er t と同じく時刻毎に与えられる． 
  ( ) ( )g g d bg t r t G S=              ……(6.39) 
ここで， 
 gr  ： 一般的な事務所のガス消費率          [-] 
bS  ： 建物の延床面積（=6169m2）          [m2] 
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第一レベル近似法では， dG は一般的な事務所の値である 0.0035Nm3/m2/日とする 8)．第二レベル
近似法では， dG は 2005 年 8 月～10 月の各月の月積算計測値を建物稼働日数で割った値の平均値
0.0028 Nm3/m2/日とする．第三レベル近似法では，中圧系統ガス消費量の各時刻の計測値を用いて
dG を推定することが考えられるが，本研究ではこの値を計測できなかったため，第二レベル近似
法と同じ方法で dG を求める． 
 
e) 一般系統の水道使用量 
一般系統の水道使用量 gw [m3/h]は次式で求める． 
  g r ow w S=        ……(6.40) 
ここで， 
 rw  ： オフィスの水道使用量      [m3/m2･h] 
 oS  ： オフィスの床面積(2664m2)                    [m2] 
 
第一レベル近似法では， rw は一般的な事務所の値 rw = 0.00089m3/m2･h とする 6-12).第二レベル
近似法では 2005 年 7 月から 9 月の月積算実績値の平均値より rw =0.00096 m3/m2･h とする．本研






    ( ) ( ) ( ) ( ) ( ) ( )b ps r ac i c cnE t E t E t E t E t E t E= + + + + +    ……(6.41) 
  ( ) ( ) ( )b r gg t g t g t= +       ……(6.42) 




いて，次式で定義される調整係数 ek を求める． 
  ,
1 1
( ) ( )
= =
= ∑ ∑T Te b b m
t t
k E t E t       ……(6.44) 
ここで， 
 ,b mE  ： 電力消費量の月積算実測値         [kWh] 
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このとき，モデルの出力であるベースラインは e bk E となる．同様にして，ガス消費量と水道使
用量に関しても調整係数 gk , wk を求める． 








表 6.11 第一レベル近似法によるモデルの調整係数 
実測値 推定値 調整係数 実測値 推定値 調整係数 実測値 推定値 調整係数
7月 47254 37803 1.25 5197 3906 1.33 583 613 0.95
8月 51686 41029 1.26 7252 5047 1.44 723 723 1.00




表 6.12 第二レベル近似法によるモデルの調整係数 
実測値 推定値 調整係数 実測値 推定値 調整係数 実測値 推定値 調整係数 実測値 推定値 調整係数
7月 11380 10260 1.11 6936 7052 0.98 1046 517 2.02 27892 19974 1.40
8月 13125 10695 1.23 8171 7852 1.04 1081 576 1.88 29309 21906 1.34
9月 10179 9612 1.06 6630 8610 0.77 1031 484 2.13 27568 18882 1.46
実測値 推定値 調整係数 実測値 推定値 調整係数 実測値 推定値 調整係数 実測値 推定値 調整係数
7月 4857 3559 1.36 340 278 1.22 - - - - - -
8月 6892 4644 1.48 360 323 1.11 - - - - - -





表 6.13 第三レベル近似法によるモデルの調整係数 
実測値 推定値 調整係数 実測値 推定値 調整係数 実測値 推定値 調整係数 実測値 推定値 調整係数
8/10～31 9625 8093 1.19 5953 6263 0.95 787 826 0.95 21505 21406 1.00
9月 10179 10061 1.01 6630 7077 0.94 1031 1042 0.99 27568 25837 1.07
実測値 推定値 調整係数 実測値 推定値 調整係数 実測値 推定値 調整係数 実測値 推定値 調整係数
8/10～31 5039 5104 0.99 360 397 0.91 - - - - - -








水道使用量は 8 月 2 日からの計測であるため，9 月分のみ係数を算出した．電力消費量(動力 3)





整係数を示す．熱負荷計算モデルの入力である気象データの計測開始日が 8 月 2 日であり，計算





実運転データを利用して補正ベースライン推定モデルの精度を検証する．図 6.47～49 に 2005
年 8 月 10 日から 9 月 30 日の日積算エネルギー消費量の計測値と，各近似法によるベースライン
推定モデルを用いて推定した日積算エネルギー消費量の比較を示す．低圧系統のガス消費量と一
般系統の水道使用量に関しては日積算値が計測されていないため比較はできない．モデルの調整












休日は約 700kWh とほぼ一定となる． 
中圧系のガス消費量は，第三レベル近似法によるモデルの精度が一番良く，第一レベル近似法
と比較すると平均誤差で約 7.7%,%RMSE で約 6.0%,第二レベル近似法と比較すると平均誤差で約
3.9%，%RMSE で約 5.6%精度が良い．また，空調系の水道使用量に関しては，第二，第三レベル近
似法では第一レベル近似法と比べて平均誤差で約 11.3%,%RMSE で約 6.8%精度が向上することが判
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図 6.49 水道消費量推定結果(日積算値) 
 
表 6.14 日積算エネルギー消費量の誤差 
第一近似 第二近似 第三近似
相対誤差 -0.9% -1.7% -0.7%
%RMSE 5.5% 5.4% 4.2%
相対誤差 -7.9% -4.1% -0.2%
%RMSE 14.8% 14.4% 8.8%
相対誤差 12.6% -1.3% 1.1%















3) ESCO 各社のモデルと中間期を考慮することが出来る ASHRAE のモデルの推定精度を比較した
ところ，ASHRAE のモデルの方が推定精度が高い場合が多いが，シミュレーションの結果を














レベルでの詳細な計測を行うことで，平均誤差は約 7.5%,%RMSE は約 6.0%精度が向上し，例
え短期間でも機器レベルの詳細な計測を行うことで推定精度が大きく向上することが判っ
た．空調系の水道使用量は，系統ごとの月積算値を用いてモデルを調整すれば平均誤差で
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を組み合わせてシステム全体をモデル化した．2005 年 2 月の運転開始から 2007 年 11 月まで 3年
間に亘りシステムの性能のモニタリングを行い，計 4 回運転法の最適化を行った．3 年後の運転
方法では，初期の運転法と比べて，蓄採熱量は約 50%増加し(蓄熱量 213.4GJ→322.0GJ，採熱量
145.1GJ→218.2GJ)，システム COP(採熱量を蓄採熱に要した電力で割った値でありシステムの効










との差として求められる．国際性能計測・検証議定書(IPMVP : International Performance 
Measurement and Verification Protocol)では，補正ベースラインを求める方法として 4 つの選
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